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Diplomityön tavoitteena oli tutkia välillisellä periaatteella toimivan ilmastoinnin vesi-
kiertoisen jäähdytysjärjestelmän kustannusoptimaalista mitoitustapaa. Tarkasteltavassa 
järjestelmässä kylmäenergian tuotantoon käytetään vesilauhdutteista vedenjäähdytysko-
netta, jonka lauhdutus toteutetaan välillisesti vesi-glykolipiirillä. Koneella jäähdytetty 
vesi jaetaan putkiverkostolla sitä käyttäville puhallinkonvektoreille, aktiivisille jäähdy-
tyspalkeille ja tuloilman jäähdytyspattereille.  
Työssä optimoinnin kohteena olivat erityisesti jäähdytyslaitteiden mitoitukseen käytet-
tävät jäähdytysvesiverkoston lämpötilatasot. Veden lämpötilojen noustessa vedenjääh-
dytyskoneen kylmäkerroin paranee, minkä takia järjestelmän energiakulut pienenevät. 
Samalla kuitenkin yksittäisten jäähdytyslaitteiden teho laskee, mikä edellyttää inves-
tointia suurempaan laitemäärään. Työn tavoitteena oli tarkastella näiden kustannusvaih-
teluiden yhteisvaikutusta. Kustannuslaskelmat tehtiin 20 vuoden käyttöjaksolle. Yksit-
täisten laitteiden suorituskyky- ja tehotietoina käytettiin valmistajien mitoitusohjelmista 
saatua dataa. 
Työn tuloksista selvisi, että jäähdytysjärjestelmien mitoituksessa perinteisesti käytetyt 
+7/+12 °C (meno/paluu) jäähdytysveden lämpötilat ovat edelleen useisiin käyttötarkoi-
tuksiin hyvä vaihtoehto. Suomalaisessa ilmastossa ilmastoinnin jäähdytysjärjestelmän 
vuosittainen käyttöaika jää lyhyeksi, minkä takia erityisesti puhallinkonvektorijärjes-
telmissä lämpötilojen korottamisesta aiheutuva investointikustannuksen kasvu on saavu-
tettua sähköenergiansäästöä suurempi. Optimaaliset mitoituslämpötilat vaihtelevat kui-
tenkin järjestelmään kytkettyjen jäähdytyslaitetyyppien sekä niiden tehontarpeiden vä-
listen suhteiden ja käyttöaikojen mukaan. Verkoston lämpötiloja kannattaa korottaa eri-
tyisesti silloin, jos rakennuksen jäähdytystarve katetaan lähes kokonaan tuloilman jääh-
dytyspatterilla tai jäähdytyspalkein. Tuloilman jäähdytykseen voidaan käyttää esimer-
kiksi jäähdytysveden lämpötiloja +9/+14 °C. 
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The main objective of this master’s thesis was to investigate the most cost-effective 
design criteria for a certain type indirect air-conditioning cooling system. The analyzed 
system uses a liquid-cooled compression chiller, which uses an external dry cooler and 
an indirect water-ethylene glycol -loop for the condenser heat transfer. Chilled water is 
supplied via piping system from the chiller to the fan coils, active chilled beams and 
ventilation cooling coils. 
The mainly analyzed design criteria were the optimal chilled water supply and return 
temperatures, which are used for the dimensioning of the single cooling devices. The 
increase of these temperatures also increases the energy efficiency ratio of the chiller, 
therefore decreasing the annual energy need of the system. However, the temperature 
increase also lowers the cooling power of the single cooling devices. This leads to a 
need of a bigger amount of devices, and a greater investment cost. This thesis analyses 
the total cost effects caused by these two factors. Calculations were made for a 20-year 
system usage time. The performance data for the single system components was taken 
from the selection software provided by the manufacturers.   
The main conclusion was that the traditionally used water temperatures +7/+12 °C (sup-
ply/return) are a good choice for the majority of applications. In the cold Nordic climate 
the annual usage time of the air-conditioning cooling system is short. This leads to the 
investment cost playing a significant role in the total life-cycle cost of the system. How-
ever, the optimal water temperatures change by the type of the cooling devices in the 
system, their annual usage time and power demands. The temperature increase can pay 
off, if the cooling need is almost completely covered by the ventilation cooling coils and 
chilled beams. For the cooling coils temperatures +9/+14 °C can be used, for example.    
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TERMIT JA NIIDEN MÄÄRITELMÄT 
 
Absoluuttinen kosteus Kostean ilman sisältämän vesihöyryn massan suhde kuivan 
ilman massaan, kg/kg. 
Astetunti Annetun raja-arvolämpötilan ylittävän lämpötilan erotus 
annetusta raja-arvosta, kerrottuna ylityksen kestolla. 
Comfort-jäähdytys Ensisijaisesti rakennuksen käyttäjien viihtyisyyden ja tuot-
tavuuden parantamiseksi toteutettu jäähdytysjärjestelmä. 
Höyrystymislämpötila Lämpötila, jossa kylmäaine höyrystyy nesteestä kaasuksi. 
Kastepistelämpötila Lämpötila, jossa ilmassa oleva kosteus alkaa tiivistyä ve-
deksi.   
Konvektiivinen Lämmön  siirtymistä  virtaavan  aineen  eli  fluidin mukana. 
lämmönsiirto Luonnollisessa konvektiossa virtaus syntyy lämpötilaerojen 
vaikutuksesta, pakotetussa konvektiossa koneellisesti. 
Kylmäkerroin Kylmäkoneesta saadun jäähdytystehon ja siihen käytetyn 
sähkötehon välinen suhde. 
Latentti jäähdytysteho Teho, jolla prosessi poistaa kosteutta jäähdytettävästä ilmas-
ta. Voidaan kutsua myös ilmankuivaustehoksi. 
Latentti lämpökuorma Kosteuslähde, joka kasvattaa sisäilman absoluuttista kos-
teutta. 
Lauhtumislämpötila Lämpötila, jossa kylmäaine tiivistyy höyrystä nesteeksi. 
SFP-luku Luku kuvaa kuinka paljon sähkötehoa ilmanvaihtojärjestel-
mä tarvitsee yhden ilmakuution siirtämiseen sekunnissa.  
SHR Ilman jäähdytysprosessin tuntuvan jäähdytystehon osuus 
sen kokonaisjäähdytystehosta. Lisäksi tuntuvan lämpö-
kuorman osuus tilan kokonaislämpökuormasta. 
Suhteellinen kosteus Ilman vesihöyryn osapaineen ja vastaavan lämpötilan vesi-
höyryn kyllästymispaineen suhde. 
Tuntuva jäähdytysteho Teho, jolla prosessi poistaa lämpöä jäähdytettävästä ilmasta 
ilman absoluuttisen kosteuden pysyessä vakiona. 
Tuntuva lämpökuorma Lämmönlähde, joka nostaa sisäilman lämpötilaa, mutta ei 
lisää sen absoluuttista kosteutta. 
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KÄYTETYT MERKINNÄT 
 
𝐴  pinta-ala, m2 
𝐴   lämmönsiirtimen asteisuus, K 
𝑐𝑝  ominaislämpökapasiteetti vakiopaineessa, kJ/kgK 
𝐶𝑛   nykyarvo, € 
𝑑𝑠    sisähalkaisija, m 
𝑑𝑢    ulkohalkaisija, m 
𝑑    pinnan paksuus, m 
𝐸    sähköenergia, kWh 
h    entalpia, kJ/kg 
i    laskentakorkokanta, % 
K    hankintakustannus, € 
𝑙    pituus, m 
𝑙ℎ  höyrystymislämpö, kJ/kg 
?̇?    massavirta, kg/s 
𝑃    sähköteho, kW 
𝑝    paine, Pa 
𝑄𝑙𝑘   lämpökuorma, W 
𝑄𝑗  jäähdytysteho, W 
𝑞  ominaislämpöhäviö, W/m 
𝑅  lämpövastus, K/W 
𝑡    lämpötila, °C     
𝑇  lämpötila, K 
𝑈  lämmönläpäisykerroin, W/m2 K 
?̇?    tilavuusvirta, m3/s 
𝑣    nopeus, m/s 
x    absoluuttinen kosteus, kg/kg 
𝛼𝑘    konvektiivinen lämmönsiirtokerroin, W/m
2 K 
∆    muutos 
𝜀    kylmäkerroin 
𝜁  kertavastus 
𝜂  hyötysuhde 
𝜆  lämmönjohtavuus, W/Km 
𝜉  kitkakerroin 
𝜌    tiheys, kg/m3 
𝜎  aineensiirtokerroin, kg/sm2 
𝜏  aika, h 
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1 JOHDANTO 
1.1 Taustaa 
Ilmastoinnin jäähdytysjärjestelmät ovat viime vuosikymmeninä lisääntyneet suomalai-
sessa rakentamisessa voimakkaasti. Kasvuun ovat vaikuttaneet useat tekijät, kuten suu-
rentuneet ikkunapinnat, kasvaneet laitteistokuormat sekä sisäilmaston yleisen vaatimus-
tason nousu. Toimitilarakentamisen yhteydessä voidaan puhua jo poikkeuksetta toteu-
tettavasta järjestelmäkokonaisuudesta. Jäähdytysjärjestelmän tärkeimpänä tehtävänä on 
tuottaa rakennuksen sisätiloihin sellaiset lämpöolot, että rakennusta voidaan käyttää sille 
suunnitellussa käyttötarkoituksessa turvallisesti, tuottavasti ja miellyttävästi. Ensisijai-
sesti rakennuksen käyttäjien lämpöviihtyvyyden varmistamiseen käytettyä ilmastoinnin 
jäähdytysjärjestelmää voidaan kutsua myös comfort-jäähdytysjärjestelmäksi. 
Rakentamisen energiatehokkuusvaatimukset ovat jatkuvasti kiristyneet ja sama kehitys 
tulee jatkumaan myös tulevaisuudessa. Tähän vaikuttaa erityisesti Euroopan unionissa 
hyväksytty rakennusten energiatehokkuusdirektiivi, jonka mukaan vuonna 2020 kaik-
kien uusien rakennusten tulee olla lähes nollaenergiarakennuksia. [1] Jäähdytysjärjes-
telmien osuus rakennusten kokonaisenergiankulutuksesta kasvaa, kun muiden järjestel-
mien energiatehokkuus paranee. Jäähdytyksen energiatehokkuuden kehittämisessä tär-
keitä tekijöitä ovat esimerkiksi tarkoituksenmukainen järjestelmän suunnittelu ja mitoi-
tus, vapaajäähdytyksen käyttö ja kylmäkoneiden lauhdelämpöjen hyödyntäminen. 
Ilmastoinnin jäähdytysjärjestelmä voidaan toteuttaa useilla eri periaatteilla. Järjestelmä-
tyyppien jako tehdään tyypillisesti keskitettyihin ja hajautettuihin sekä suoriin ja välilli-
siin järjestelmiin. Keskitetyssä järjestelmässä jäähdytysenergia tuotetaan suurelle raken-
nuksen käyttöalueelle yhteisellä jäähdytyskoneella, kun taas hajautetussa järjestelmässä 
tilojen jäähdytyslaitteet toimivat itsenäisesti eri huonetiloissa. Suorassa jäähdytysjärjes-
telmässä jäähdytettävän ilman viilennykseen käytetään suoraa ilman ja kylmäaineen 
välistä lämmönsiirtoa eli kylmäprosessin höyrystintä. Välillisissä järjestelmissä taas 
jäähdytysenergia siirretään jäähdytyskoneen höyrystimeltä ilmaa jäähdyttäville laitteille 
väliainetta käyttäen. Tyypillisin välillisen järjestelmän lämmönsiirtoaine on vesi. [2] 
Lähes kaikki keskikokoisiin ja suuriin rakennuskohteisiin toteutettavat ilmastoinnin 
jäähdytysjärjestelmät ovat tyypiltään keskitettyjä, välillisiä järjestelmiä. Jäähdytysener-
gian tuotanto hoidetaan rakennuksen teknisissä tiloissa joko kylmäprosessia hyödyntä-
vällä vedenjäähdytyskoneella tai kaukojäähdytysverkkoon kytketyllä levylämmönsiir-
timellä. Varsinaisesta rakennuksen sisäilman jäähdyttämisestä huolehtivat erilliset lait-
teet, kuten tuloilman jäähdytyspatterit, puhallinkonvektorit ja jäähdytyspalkit. Nämä 
laitteet kytketään jäähdytysenergian jakelua hoitavaan, yhteiseen jäähdytysvesiverkos-
toon. 
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Välillisesti toteutettujen ilmastoinnin jäähdytysjärjestelmien suunnittelun ja mitoituksen 
käytännöt ovat Suomessa hyvin vakiintuneet. Jäähdytysvesiverkostoon lähtevän veden 
mitoituslämpötilana käytetään +7 °C:ta ja paluuvedelle +12 °C:ta.  Vedenjäähdytysko-
neet, puhallinkonvektorit ja tuloilman jäähdytyspatterit mitoitetaan näille lämpötiloille. 
Lämpötilat +7/+12 °C mainitaan myös useimmissa alan oppikirjoissa: Sisäilmasto ja 
ilmastointijärjestelmät [3], Ilmastointilaitoksen mitoitus [4], Kylmätekniikka [2] ja Kyl-
mälaitoksen suunnittelu [5]. Lisäksi ne toimivat laitevalmistajien antamien suoritusky-
kytietojen lähtökohtana. Toinen esimerkki vakiintuneista suunnittelukäytännöistä ovat 
vedenjäähdytyskoneen välillisen lauhdutuskiertopiirin mitoituslämpötilat +36/+42 °C. 
1.2 Työn tavoite 
Tämän diplomityön tavoitteena on tarkastella välillisen ilmastoinnin jäähdytysjärjestel-
män kokonaiskustannuksiltaan optimaalista mitoitustapaa. Erityisesti tavoitteena on 
tutkia sitä, ovatko jäähdytysveden lämpötilatasot +7/+12 °C välttämättä optimaalisia 
suomalaisiin ilmasto-olosuhteisiin. Korkeammat veden lämpötilat parantaisivat järjes-
telmän energiatehokkuutta, koska käytetty jäähdytysenergia tuotettaisiin vedenjäähdy-
tyskoneella paremmalla kylmäkertoimella. Toisaalta yksittäisten jäähdytyslaitteiden 
teho laskisi niissä kiertävän veden lämpötilojen noustessa. Tästä syystä jäähdytyslaittei-
ta on hankittava korkeammilla vedenlämpötiloilla toimivaan järjestelmään aiempaa 
enemmän. Tämä aiheuttaa tarpeen kokonaiskustannustarkastelun tekemiseen. 
Kustannustarkasteluissa on otettava huomioon sekä järjestelmän investointikustannus 
että järjestelmän vuosittaiset energiakulut. Työn tavoitteena on kehittää sellainen las-
kentamalli, jolla voidaan huomioida näiden kustannustekijöiden yhteisvaikutus ja valita 
kokonaiskustannuksiltaan edullisin vaihtoehto. Tarkastelun lähestymistapaa joudutaan 
muuttamaan hieman tarkasteltavasta jäähdytysjärjestelmän osasta riippuen. Laitekohtai-
sina suorituskykytietoina käytetään laitevalmistajien valinta- ja mitoitusohjelmista saa-
tavia tietoja.  
Tarkasteltavassa järjestelmässä jäähdytysenergian tuotantoon käytetään kahta eri veden-
jäähdytyskonevaihtoehtoa, joita molempia lauhdutetaan erillisellä nesteenjäähdyttimel-
lä. Jäähdytysveden jakeluverkostoon on kytketty ilmaa jäähdyttävä tuloilman jäähdy-
tyspatteri, puhallinkonvektoreita sekä aktiivisia jäähdytyspalkkeja. Järjestelmää ei ole 
kohdennettu tiettyyn rakennuskohteeseen, vaan sitä käsitellään matemaattisena mallina.  
Työn tavoitteena on löytää uudet suositukset jäähdytysjärjestelmän vesiverkoston mitoi-
tuslämpötiloista. Lisäksi sivutaan joitain välillisten jäähdytysjärjestelmien suunnitteluun 
läheisesti liittyviä aiheita kuten vapaajäähdytystä. Voimakkaasti Suomen kaupunkiseu-
duilla yleistymässä olevaa kaukojäähdytystä ei tässä työssä varsinaisesti käsitellä, mutta 
aihetta sivutaan esimerkiksi luvun 4 jäähdytyslaitteiden mitoituksen ja luvun 6 johtopää-
tösten yhteydessä. 
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2 TEORIA 
2.1 Sisäilmaston vaatimukset 
Sisäilmastolla tarkoitetaan ihmisen terveyteen ja viihtyvyyteen rakennuksessa vaikutta-
via fysikaalisia, kemiallisia ja mikrobiologisia tekijöitä. Perinteisesti nämä tekijät on 
jaoteltu lämpöoloihin ja sisäilman laatuun. Myöhemmin on otettu käyttöön myös sisäti-
lan viihtyvyystekijät laajemmin kattava termi, sisäympäristö. Sisäympäristöön vaikutta-
vat viihtyvyystekijät kattavat sisäilman ohella esimerkiksi tilan valaistustekniset ja 
akustiset ominaisuudet. [3]  
2.1.1 Lämpötila 
Suomen rakentamismääräyskokoelman osan D2 mukaan rakennus on suunniteltava ja 
rakennettava siten, että oleskeluvyöhykkeen viihtyisä huonelämpötila voidaan ylläpitää 
rakennuksen käyttöaikana niin, ettei energiaa kuitenkaan käytetä tarpeettomasti. Opti-
maalinen huonelämpötila vaihtelee tiloissa tehtävän toiminnan ja ulkolämpötilan perus-
teella. [6] 
Suomen rakentamismääräyskokoelman osa D3 määrittää eri rakennustyypeille kesäai-
kaiset sisälämpötilan jäähdytysrajat. Asuinrakennuksia lukuun ottamatta kaikille raken-
nustyypeille tämä jäähdytysraja on 25 °C. Sisäilman lämpötilalle sallitaan tästä enintään 
150 astetunnin vuosittainen poikkeama aikavälillä 1.6.-31.8.. Astetunnilla tarkoitetaan 
rakennuksen hetkellisen huonelämpötilan ja jäähdytysrajan välistä erotusta kerrottuna 
ylityksen kestolla. 26 asteen sisälämpötila tunnin ajan vastaa siis yhtä astetuntia. Ko-
neellisesti jäähdytetyissä rakennuksissa kesäajan huonelämpötilan pysyvyys on osoitet-
tava laskennallisesti jo rakennuslupavaiheessa käyttäen tarkoitukseen kehitettyä dynaa-
mista laskentatyökalua. [7]  
Rakentamismääräyskokoelman lisäksi sisäilman lämpötilalle esitetään tavoitearvoja 
sisäilmastoluokituksessa. Luokitus on yleisesti käytössä toimitilarakennusten sisäilmas-
ton tavoitteiden asettamisessa. Taulukossa 2.1 on listattu sisäilmastoluokituksen vaati-
mukset rakennuksen sisälämpötilalle eri ulkolämpötiloissa tu [°C]. Arvot on annettu ta-
vanomaisille työ- ja asuinrakennuksille. 
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Taulukko 2.1. Sisäilmastoluokituksen vaatimukset sisätilojen operatiiviselle lämpötilal-
le. [8, s. 5] 
 
 
Erityisesti toimistorakennuksissa sisätilojen lämpötilaa kannattaa tarkastella määräysten 
ohella myös tilassa tehtävän työn tuottavuuden näkökulmasta. Sopiva sisälämpötila vai-
kuttaa tehtyjen tutkimusten perusteella positiivisesti työntekijöiden tuottavuuteen. Tämä 
on merkittävimpiä syitä miksi tilojen jäähdytykseen ollaan valmiita panostamaan myös 
taloudellisesti, sillä investointi maksaa itsensä takaisin parantuneena viihtyvyytenä ja 
työn tuottavuutena. Korkeissa lämpötiloissa työteho laskee noin 2 % lämpöastetta koh-
den, jos lämpötila ylittää 25 °C. Talviaikana työntekijöiden vaatetus on runsaampaa, 
minkä takia suorituskyky alkaa laskea jo lämpötilan ylittäessä 21 °C. Työn tuottavuuden 
ja sisäympäristön välisiä yhteyksiä on tutkittu Suomessa erityisesti Teknillisen korkea-
koulun johtamassa Tuottava toimisto 2005 -tutkimushankkeessa. [3] 
2.1.2 Lämpöviihtyvyys 
Ihmisten lämpöviihtyvyyteen sisäympäristöissä vaikuttavat lämpötilan ohella myös use-
at muut tekijät. Lämpöviihtyvyystekijöiden yhteisvaikutus on ollut pitkään akateemisen 
tutkimuksen kohteena. Tehtyjen tutkimusten tuloksina on laadittu erilaisia lämpöolo-
malleja, joilla voidaan ennustaa tilojen käyttäjien tyytyväisyyttä sisätilojen lämpöoloi-
hin. Laajimmin näistä malleista on käytössä professori Ole Fangerin tutkimuksiin perus-
tuva PMV-malli, joka on kuvattu standardissa SFS-EN ISO 7730. PMV-malli perustuu 
kuuteen lämpöviihtyvyyttä määrittävään suureeseen:  
- aineenvaihdunnan energiantuotto 
- vaatetuksen lämmöneristävyys 
- sisäilman lämpötila 
- sisäilman suhteellinen kosteus 
- ympäristön keskimääräinen säteilylämpötila 
- ilman liikenopeus 
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Mallissa on nämä suureet yhdistävä viihtyvyysyhtälö, jonka avulla voidaan ennustaa 
tilassa olevien ihmisten keskimääräistä lämpöaistimusta ja lämpöoloihin tyytymättö-
mien osuutta. [9] 
Lämpöolomallien perustana on ihmisen lämpötasapainon säilyttäminen. Jos henkilö 
tekee raskasta fyysistä työtä, hänen lämmöntuottonsa ympäristöön on 2-4 kertaa suu-
rempaa verrattuna rauhalliseen istumatyöhön. Raskasta työtä tehdessä ympäristön läm-
pötilan on siis oltava matalampi, jotta ihmisen ja ympäristön välinen lämmönsiirto te-
hostuisi ja kehon lämpötila pysyisi halutussa 37±0,5 °C:ssa. Lämpöaistimukseen vaikut-
taa myös käytetty vaatetus, sillä se toimii lämmöneristeenä henkilön ja sisäympäristön 
välillä. [3] 
Sisälämpötilan ohella sisäilman kosteus vaikuttaa siihen, miltä tilassa oleskelu tuntuu 
sen käyttäjälle. Korkea, yli 60 % jatkuva suhteellinen kosteus alkaa tuntua painostavalta 
ja aiheuttaa lisäksi rakennusfysikaalisen riskin. Matala, alle 30 % suhteellinen kosteus 
taas tuntuu limakalvojen kuivumisena sekä altistaa hengitystieinfektioille. Optimaalinen 
suhteellisen kosteuden alue on 40-60 %. Suhteellisen kosteuden tavoitetasoa mitoitetta-
essa tulee tarkastella viihtyvyyden ohella myös tilan toimintojen erikoisvaatimuksia, 
sekä mahdollisesti rakenteisiin ja LVI-teknisiin järjestelmiin tapahtuvaa kosteuden kon-
densoitumista. 
Ilman liike huonetilassa vaikuttaa osaltaan henkilöiden lämpöviihtyvyyteen. Tutummin 
puhutaan vedon tunteesta ja sen välttämisestä.  Voimakkaasti liikkuva ilma tehostaa 
ihmisen ja ympäristön välistä konvektiivista lämmönsiirtoa viilentäen näin henkilön 
lämpötilatuntemusta. Jos ihmisen lämpöaistimus ilman merkittävää ilman liikettä olisi 
neutraali tai viileä, hän kokee voimakkaat ilman liikkeet häiritsevänä vedontunteena. 
Tämä tulee ottaa huomioon, kun huonetiloihin ohjataan jäähdytystarkoituksissa kylmiä 
tuloilmavirtoja. Ilman liikkeen ja lämpötilojen sekoittumisen suunnittelu huonetilassa 
on keskeinen osa ilmanvaihtosuunnittelua. [3] 
2.2 Jäähdytystarpeen muodostuminen 
2.2.1 Lämpökuormat 
Jäähdytystehontarpeen muodostavat tilojen sisäiset ja ulkoiset lämpökuormat. Kuormat 
jaetaan myös tuntuviin lämpökuormiin ja kosteuskuormiin. Tuntuvat lämpökuormat 
lämmittävät tilassa olevaa ilmaa, eivätkä nosta sen absoluuttista kosteutta. Kosteus-
kuormat taas kasvattavat sisäilman kosteussisältöä eli nostavat sen absoluuttista kosteut-
ta. Korkeampi kosteus kasvattaa sisäilman energiasisältöä eli entalpiaa, vaikka ilman 
lämpötila pysyisi muuten vakiona. Tilan kosteuskuormasta käytetään myös nimityksiä 
latentti tai sidottu lämpökuorma. Tilan kokonaislämpökuorma saadaan laskemalla yh-
teen tilan kaikki ulkoiset ja sisäiset lämpökuormat. 
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Sisäisistä lämpökuormista tärkeimpiä ovat tiloissa olevien sähkölaitteiden luovuttamat 
lämpötehot, valaistuksen lämpöteho ja tilassa olevista ihmisistä syntyvä lämpöteho. 
Henkilötiheyden ja sisäisten lämpökuormien suuruusluokkia erityyppisissä tiloissa on 
listattu taulukossa 2.2. 
Taulukko 2.2. Tilojen henkilötiheyden ja sisäisten lämpökuormien arvoja. [8, s. 12] 
 
 
 
Sisäiset kuormat ovat tyypillisesti vain tuntuvia lämpökuormia, mutta poikkeuksena 
tästä on ihmisten lämpöteho. Suomessa normaaleissa toimisto-olosuhteissa yhden hen-
kilön aiheuttamana lämpökuormana käytetään 125 W, josta 85 W on tuntuvaa ja 40 W 
latenttia lämpökuormaa. Myös esimerkiksi keittiötilat voivat sisältää latentteja kuormia. 
[4] 
Tyypillisimpiä ulkoisia lämpökuormia ovat auringon säteilykuorma, lämmönjohtuminen 
rakenteiden kautta, tuloilman lämpökuorma ja vuotoilman lämpökuorma. Näistä seinien 
lämmönjohtumisen aiheuttama kuorma jätetään usein huomioimatta, sillä sen vaikutus 
on vähäinen. Ulkoisista lämpökuormista ilmanvaihdon sekä vuotoilman lämpökuormat 
jakautuvat tuntuvan ja latentin lämpökuorman osuuksiin, mutta auringon säteily ja ra-
kenteellinen lämmönjohtuminen sisältävät vain tuntuvaa kuormaa. 
Auringon lämpösäteily on tyypillisesti ulkoisista lämpökuormista suurin, erityisesti 
lämpiminä kesäpäivinä. Säteilykuormaa tulee pyrkiä minimoimaan ensisijaisesti passii-
visilla suunnittelumenetelmillä, joita ovat esimerkiksi ikkunoiden sälekaihtimet, varjos-
timet ja ikkunoiden ilmansuuntien huomioonotto suunnitteluvaiheessa. Säteilykuorman 
suuruuden yksinkertainen arviointi on haasteellista, koska säteilyvoimakkuus vaihtelee 
vuodenajan, säätilan, vuorokaudenajan ja ikkunoiden ilmansuunnan mukaan. Monivai-
heinen laskennallinen menetelmä auringon lämpökuorman arviointiin on esitetty esi-
merkiksi kirjassa Ilmastointilaitoksen mitoitus. [4, s. 430] 
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Tilan tuntuvan lämpökuorman ja kokonaislämpökuorman välistä suhdetta kuvataan tun-
nusluvulla SHR (sensible heat ratio), joka on laskettavissa kaavan (2.1) avulla. 
 
 
𝑆𝐻𝑅 =  
𝑄𝑙𝑘,𝑡
𝑄𝑙𝑘,𝑘𝑜𝑘
 (2.1), 
 
 jossa  
 𝑄𝑙𝑘,𝑡  on tuntuva lämpökuorma [W] 
 𝑄𝑙𝑘,𝑘𝑜𝑘  on kokonaislämpökuorma [W]. 
 
SHR-arvo vaihtelee rakennuksen käyttötarkoituksen ja ulkoilman olosuhteiden mukaan. 
Suomalaisessa ilmastossa suhde on toimistotiloissa huipputehontarpeilla noin 0,8-0,9. 
[10]  
2.2.2 Jäähdytystarpeen laskenta 
Yksittäisten tilojen ja koko rakennuksen jäähdytystehontarpeen arviointi on huomatta-
vasti niiden lämmitystarpeen arviointia haastavampaa. Tämä johtuu siitä, että jäähdytys-
tilanteessa rakennus ei ole lämpöteknisesti stationaaritilassa, kuten sen voidaan lämmi-
tyksen mitoitustilanteessa olettaa olevan. Laskennan moniulotteisuuden vuoksi jäähdy-
tystarpeen arviointi tehdään nykyisin lähes aina dynaamisilla energiasimulointiohjelmis-
toilla, joista Suomessa käytetyimpiä ovat IDA ICE ja RIUSKA. 
Jäähdytystarpeen arvioinnissa tulee ottaa huomioon lämpöenergian varastoituminen 
rakenteisiin. Lämmön varastoitumisilmiö hidastaa sisälämpötilan muutoksia sekä tilan 
lämmetessä että sen viilentyessä. Rakenteisiin varastoituvan energian määrä riippuu 
erityisesti rakennemateriaalien lämpökapasiteetista ja massasta. Hetkellisen sisälämpöti-
lan selvittämiseksi huoneesta on laadittava lämpötase, joka ottaa huomioon myös raken-
teisiin varastoituneen lämpöenergian. [4] 
Lämpötaseen laskentaa varten tilassa olevien lämpökuormien lämmönsiirto ympäristön-
sä kanssa jaetaan konvektiiviseen ja säteilylämmönsiirtoon. Sisäisistä kuormista kon-
vektiivisesti siirtyvä lämpöenergia siirtyy aina suoraan huoneilman lämmöksi, kun taas 
säteilyenergia varastoituu tilan rakenteisiin. Säteilemällä rakenteisiin sitoutunut lämpö-
energia siirtyy huoneilmaan viiveellä, kun rakenteet luovuttavat lämpöä sisäilmaan 
luonnollisen konvektion kautta. Suurta rakenteellista lämpökapasiteettia voidaan hyö-
dyntää yöaikaisessa tuuletuksessa, jolloin rakenteiden matalaksi laskettu lämpötila hi-
dastaa huonetilan lämpenemistä päiväsaikaan. [4] 
Jäähdytystarpeen laskennassa tulee erottaa käsitteet lämpökuorma, jäähdytyskuorma 
sekä jäähdytysteho. Lämpökuorma on huonetilaa lämmittävä kokonaislämpöteho, joka 
saadaan laskemalla yhteen tilan sisäiset ja ulkoiset lämpökuormat. Tilan jäähdytys-
kuorma on se teho, joka tarvitaan sisäilman pitämiseen halutussa lämpötilassa. Jäähdy-
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tysteholla taas tarkoitetaan sitä hetkellistä tehoa, jolla jäähdytyslaitteet kulloinkin jääh-
dyttävät huonetilaa. Jäähdytysteho voi olla myös jäähdytyskuormaa suurempi, jos huo-
neen lämpötilaa halutaan hetkellisesti laskea. Usein suunnittelutyössä puhutaan lämpö-
kuormasta, vaikka tarkoitetaan varsinaisesti jäähdytyskuormaa. Tarvittava kokonais-
jäähdytysteho jakautuu tuntuvaan sekä latenttiin jäähdytystehoon. [3] 
2.3 Kostea ilma  
Ulkoilma on erittäin harvoin täysin kuivaa, sillä siinä on käytännössä aina mukana vesi-
höyryä. Kokonaisilmanpaine on kuivan ilman ja vesihöyryn osapaineiden summa. Vesi-
höyryä voi olla ilmassa vain rajallinen määrä, jonka jälkeen ylimääräinen kosteus tiivis-
tyy vedeksi. Tiivistymistilanteessa ilman sanotaan olevan kylläistä vesihöyrystä.  
Ilmassa olevan kosteuden määrä ilmoitetaan LVI-tekniikan sovelluksissa kahdella eri 
tavalla: absoluuttisena ja suhteellisena kosteutena. Näistä absoluuttinen kosteus x on 
määrittelyltään yksinkertaisempi: x on ilman sisältämän vesihöyryn massa yhtä kuivaa 
ilmakiloa kohden. Suhteellinen kosteus 𝜑 taas määritellään kaavan (2.2) mukaan. 
 𝜑 =
𝑝ℎ
𝑝ℎ
′  (2.2), 
 
jossa  
𝑝ℎ    on vesihöyryn osapaine [Pa] 
𝑝ℎ
′    on vesihöyryn kyllästymispaine [Pa].  
 
Tavanomaisissa sisä- ja ulkolämpötiloissa vesihöyryn osapaine ja absoluuttinen kosteus 
ovat käytännössä suoraan verrannollisia toisiinsa. Kyllästyspaineen 𝑝ℎ
′  arvot on taulu-
koitu ja ne riippuvat voimakkaasti ilman lämpötilasta. Kylmässä ilmassa kyllästymis-
paine, sekä näin myös kyllästymistä vastaava absoluuttinen kosteus ovat huomattavasti 
matalammat kuin korkeammissa lämpötiloissa. [2] 
Ilmastointitekniikassa kosteaa ilmaa ja sen käsittelyprosesseja tarkastellaan tavallisesti 
h,x-piirroksessa, jota kutsutaan yleisesti myös Mollier-diagrammiksi. Mollier-
diagrammin rakennetta on havainnollistettu kuvassa 2.1. 
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Kuva 2.1. Kostean ilman h,x –piirroksen periaatekuva. [11] 
 
Diagrammista voidaan lukea esimerkiksi kostean ilman entalpia h, lämpötila T, abso-
luuttinen kosteus x ja näitä vastaava suhteellinen kosteus 𝜑. Suureiden vakioarvoja vas-
taavat linjat on piirretty kuvaan 2.1. Diagrammi olettaa ilman olevan vakiopaineessa. 
2.4 Lämmönsiirto 
LVI-tekniset järjestelmät sisältävät runsaasti erilaisia lämmönsiirtimiä. Tässä yhteydes-
sä lämmönsiirtimellä tarkoitetaan kaikkia teknisiä laitteita, joiden tarkoituksena on siir-
tää lämpöenergiaa kahden fluidin virtauksen (kaasu tai neste) välillä. Lämmönsiirtimen 
tyyppi valitaan käyttötarkoituksen mukaan: kahden nesteen välistä lämmönsiirtoa hoide-
taan yleisimmin joko levy- tai putkilämmönsiirtimillä, kun taas ilma-neste–sovel-
luksissa käytetyin on lamellilämmönsiirrin.  
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2.4.1 Lämmönsiirron perusteita 
Seuraavassa käsitellään ilman ja sitä viilentävän jäähdytysveden välistä lämmönsiirtoa 
vastavirtaperiaatteella toimivassa lamellilämmönsiirtimessä. Tämän tyyppistä ilman 
jäähdytystä tapahtuu niin tuloilman jäähdytyspatterissa, puhallinkonvektoreissa kuin 
jäähdytyspalkeissa. Lämmönsiirtimien lämpötekninen suunnittelu on oma tieteenalansa, 
eikä sitä tulla tässä työssä laajemmin käsittelemään. Seuraavassa on esitelty lähinnä 
lämmönsiirtimien mitoituksen kannalta keskeisiä yhtälöitä. 
Virtaukset etenevät vastavirtalämmönsiirtimessä vastakkaisiin suuntiin, eli niiden läm-
pötilat käyttäytyvät kuvan 2.2 mukaisesti. Virtausaineiden lämpötilojen muutos siirti-
messä voi olla myös epälineaarinen eli kuvaan piirrettynä kaareutuva. 
 
Kuva 2.2. Vastavirtalämmönsiirrin.  
 
Lämmönsiirtimen kokonaisteho 𝑄𝑙𝑠 voidaan laskea kaavan (2.3) avulla. [12] 
 
 
𝑄𝑙𝑠 =  
𝑇𝑙𝑛̅̅ ̅̅
𝑅𝑘𝑜𝑘
= 𝑈𝐴𝑇𝑙𝑛̅̅ ̅̅  (2.3), 
 
jossa  
Rkok  on kokonaislämpövastus [K/W]  
U   on lämmönläpäisykerroin [W/m2 K]  
A   on lämmönsiirtopinnan pinta-ala [m2]  
𝑇𝑙𝑛̅̅ ̅̅   on virtausaineiden välinen logaritminen lämpötilaero [K].  
 
Kokonaislämpövastus Rkok muodostuu usean lämpövastuksen sarjasta ja sen tarkempi 
laskentatapa riippuu lämmönsiirtimen tyypistä ja rakenteesta. Mitoituksen kannalta on 
yksinkertaisempaa määrittää lämpövastuksen sijaan lämmönsiirtimen lämmönläpäisy-
kerroin U [W/m2K]. Se voidaan laskea yksinkertaiselle lamellilämmönsiirtimelle kaa-
valla (2.4). [13] 
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1
𝑈
=
1
𝜂𝑟𝛼𝑘,𝑖
+
𝑑
𝜆
+
𝐴𝑢
𝐴𝑠𝑖𝑠
𝛼𝑘,𝑣
+ 𝑅𝑓 
(2.4), 
 
jossa  
𝜂𝑟   on ripahyötysuhde [-] 
d   on vesiputken seinän paksuus [m]  
𝛼𝑘,𝑖 on ilmapuolen konvektiivinen lämmönsiirtokerroin [W/m
2K] 
𝛼𝑘,𝑣 on vesipuolen konvektiivinen lämmönsiirtokerroin [W/m
2K] 
𝜆   on putkimateriaalin lämmönjohtavuus [W/mK] 
𝐴𝑢   on ulkopuolinen lämmönsiirtopinta-ala [m
2] 
𝐴𝑠𝑖𝑠  on sisäpuolinen lämmönsiirtopinta-ala [m
2]  
𝑅𝑓  on ulko- ja sisäpuolen likaantumisvastus [m
2K/W]. 
 
Vesi- ja ilmapuolen konvektiivisiin lämmönsiirtokertoimiin vaikuttavat pinnan geomet-
ria ja lämpötila, virtausaineiden lämmönjohtavuus, ominaislämpökapasiteetti, virtauk-
sen lämpötila ja nopeus sekä sen turbulenttisuus. Pinnan ohittavan virtauksen rajaker-
roksen turbulenttisuus tehostaa pinnan lämmönsiirtoa. Konvektiivisen lämmönsiirtoker-
toimen korrelaatioita eri virtaustilanteisiin on esitetty lämmönsiirron kirjallisuudessa.  
Kaavassa (2.3) tarvittava logaritminen lämpötilaero kuvaa virtausaineiden keskimääräis-
tä lämpötilaeroa lämmönsiirtimessä. Lämpötilaeron kasvaessa lisääntyy myös lämmön-
siirtimen teho. Tavanomaiselle vastavirtalämmönsiirtimelle logaritminen lämpötilaero 
on laskettavissa kaavalla (2.5). Kaavaa voidaan käyttää sellaisenaan myötävirta- ja vas-
tavirtalämmönvaihtimille, mutta muille siirrintyypeille tulos on kerrottava kirjallisuu-
desta saatavalla korjauskertoimella F. [12] 
 
𝑇𝑙𝑛̅̅ ̅̅ =
∆𝑇1 − ∆𝑇2
ln(∆𝑇1/∆𝑇2)
 (2.5), 
 
jossa  
∆𝑇1 on virtausaineiden lämpötilaero veden tulopuolella (kuva 2.2) [K]  
∆𝑇2 on virtausaineiden lämpötilaero ilman tulopuolella (kuva 2.2) [K]. 
 
Termodynamiikan ensimmäisen pääsäännön nojalla energia on häviämätöntä. Näin 
myös lämmönsiirtimelle voidaan kirjoittaa energiatase. Kaikki siirtimelle tuleva energia 
myös poistuu siitä. Yksinkertaisen ilma-vesi -lämmönvaihtimen energiatase on kaavan 
(2.6) mukaan 
 
 𝑄 = ?̇?𝑣(ℎ𝑣,𝑢 − ℎ𝑣,𝑠) = ?̇?𝑖(ℎ𝑖,𝑠 − ℎ𝑖,𝑢)  (2.6), 
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jossa 
?̇?𝑣  on veden massavirta [kg/s] 
?̇?𝑖   on ilman massavirta [kg/s] 
ℎ𝑣,𝑠  on veden entalpia sisääntulossa [kJ/kg] 
ℎ𝑣,𝑢  on veden entalpia ulostulossa [kJ/kg] 
ℎ𝑖,𝑠  on ilman entalpia sisääntulossa [kJ/kg] 
ℎ𝑖,𝑢  on ilman entalpia ulostulossa [kJ/kg]. 
 
Tämä yhtälö ei ota huomioon siirtimestä ympäristöön tapahtuvia lämpöhäviöitä. Ener-
giatase voidaan kirjoittaa myös virtausaineiden ominaislämpökapasiteettien ja lämpöti-
lojen avulla, mutta entalpia-arvot soveltuvat useampiin sovelluksiin, kuten myös koste-
alle ilmalle sekä kylmäaineiden faasimuutoksiin. 
Esiteltyjen yhtälöiden perusteella voidaan yksinkertaistaa, että siirtimessä tapahtuvan 
lämmönsiirron tehokkuuteen vaikuttaa kolme päätekijää: lämmönsiirtokerroin, lämmön-
siirtopinnan pinta-ala ja riparakenne sekä virtausaineiden välinen lämpötilaero. Nämä 
ovat niitä tekijöitä, joihin LVI-järjestelmien lämmönsiirtimien mitoitus perustuu siirti-
mien aiheuttamien virtausten painehäviöiden ohella. Lämmönsiirtimien tarkempi läm-
pötekninen suunnittelu jää yleensä laitevalmistajien hoidettavaksi. Käytännön suunnitte-
lutyössä mitoitus on helpointa tehdä lämmönsiirrinvalmistajien valintaohjelmia käyttä-
en. 
2.4.2 Kondensoituminen 
Kondensoitumisella eli tiivistymisellä tarkoitetaan kaasussa olevan nestehöyryn tiivis-
tymistä takaisin nesteeksi. Tämän työn kannalta tärkeää on tarkastella erityisesti kylmil-
le pinnoille tapahtuvaa huoneilman kosteuden kondensoitumista. Kondensoitumistilan-
teessa pinnan läheisyydessä oleva kostea ilma jäähtyy niin, että siinä olevan vesihöyryn 
osapaine ylittää kylläisen vesihöyryn paineen. Ylimääräinen vesihöyry tiivistyy tällöin 
vedeksi. Pinnan läheisyydessä olevassa rajakerroksessa ilman suhteellinen kosteus on 
100 %.  
Pinnalle kondensoituvan vesivirran tiheys [kg/s m2] on laskettavissa kaavalla (2.7). [2] 
 
jossa 
𝜎   on aineensiirtokerroin [kg/s m2] 
x  on ympäröivän ilman absoluuttinen kosteus [kg/kg] 
x’  on pinnan lämpötilassa olevan ilman kyllästyskosteus [kg/kg]. 
 
Aineensiirtokerrointa voidaan arvioida kostealle ilmalle pinnan konvektiivisen lämmön-
siirtokertoimen avulla, kaava (2.8). 
 ?̇?𝑘𝑜𝑛𝑑 = 𝜎(𝑥 − 𝑥
′) (2.7), 
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jossa 
𝛼𝑘   on pinnan konvektiivinen lämmönsiirtokerroin [W/m
2K]  
𝑐𝑝   on ilman ominaislämpökapasiteetti [kJ/kg K]. 
 
Tämä perustuu oletukseen että kostean ilman Lewisin luku Le ≈ 1, mikä pitää tehtyjen 
mittausten perusteella paikkansa tyydyttävällä tarkkuudella. Lewisin luku on konvektii-
visen lämmönsiirron ja massansiirron analysoinnissa käytettyjen Prandtlin luvun ja 
Schmidtin luvun välinen suhde. [14] 
LVI-teknisen suunnittelun yhteydessä kondensoitumista tarkastellaan höyryn osapainei-
den sijaan yleisemmin lämpötilojen kautta. Vesihöyryn tiivistymistä tapahtuu, jos kyl-
män pinnan lämpötila on sitä ympäröivän ilman kastepistelämpötilaa matalampi. Kaste-
pistelämpötila riippuu ilman absoluuttisesta kosteudesta ja lämpötilasta. Kastepisteläm-
pötila voidaan lukea kostean ilman h,x-diagrammista (kuva 2.1) kutakin ilman absoluut-
tista kosteutta vastaavasta pisteestä ilman kyllästyskäyrällä.  
Suunnitteluvaiheessa pyritään siihen, että LVI-teknisissä järjestelmissä tapahtuu kon-
densoitumista vain hallitusti ja sellaisissa paikoissa, joissa kondenssiveden poistosta on 
huolehdittu. Ei-toivottu kondenssi voi aiheuttaa rakenteellisen kosteusriskin sekä häiritä 
rakennuksen käyttäjiä. Jäähdytysjärjestelmän energiatalouden kannalta kyseessä on 
myös paljon energiaa kuluttava prosessi, sillä jäähdytyslaitteen lämmönsiirtopinnalle 
tiivistynyt vesi vapauttaa vesimäärän höyrystymislämmön verran energiaa jäähdytysve-
teen. Tietyissä laitteissa kosteuden kondensoitumiseen perustuva ilmankuivaus on kui-
tenkin välttämätöntä. 
2.4.3 Märän pinnan lämmönsiirto 
Pinnalle tiivistyvä kosteus muuttaa aina jonkin verran lämmönsiirtimen toimintaa. Yk-
sinkertaisessa kondensoitumistilanteessa kokonaislämpövirran tiheys [W/m2] jäähdyttä-
vän ilma-vesi -lämmönsiirtimen pinnalla on laskettavissa kaavalla (2.9). [2] 
 
 
 𝜎 =
𝛼𝑘
𝑐𝑝
 (2.8), 
 𝑞 = 𝛼𝑘(𝑡𝑖 − 𝑡𝑝) + 𝑙ℎ𝜎(𝑥 − 𝑥
′) (2.9), 
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jossa 
𝑞   on lämpövirran tiheys [W/ m2] 
𝑡𝑖   on ilman lämpötila [°C] 
𝑡𝑝   on pinnan lämpötila [°C] 
lh  on veden höyrystymislämpö [kJ/kg]. 
 
Kaavasta voidaan nähdä, että märän pinnan lämmönsiirto jakautuu erikseen ilman tun-
tuvan jäähdytyksen sekä kosteuden kondensoitumisen osuuksiin. Näiden lämpövirtojen 
suuruuksien välinen suhde riippuu pinnan lämpötilasta, sekä jäähdytettävän ilman läm-
pötilasta ja kosteudesta. 
Lämmönsiirtopinnalle kondensoitunut vesi muuttaa lämmönsiirron tehokkuutta. Yksin-
kertaistetussa tilanteessa kokonaislämpövirran tiheys saadaan laskettua esitetyllä kaa-
valla (2.9), mutta käytännössä pinnan konvektiivinen lämmönsiirtokerroin 𝛼𝑘 muuttuu 
aina pinnalle kertyvän kondenssiveden vaikutuksesta. Muutoksen suuruus riippuu kon-
densoituvan veden määrästä ja sen käyttäytymisestä pinnalla.  
Kondensoituneen veden käyttäytyminen pinnalla voidaan jakaa kahteen päätapaukseen, 
kalvo- ja pisarakondensoitumiseen. Kulloinkin tapahtuvan kondensoitumisen tyyppi 
riippuu pinnan materiaalista, käsittelystä ja kondensoituvan veden määrästä. Kalvokon-
densoitumisessa neste muodostaa pinnalle yhtenäisen vesikalvon, jonka paksuus vaihte-
lee pinnan muodon, asennon ja veden aineominaisuuksien mukaan. Pisarakondensoitu-
misessa vesi taas tiivistyy pintaan kasvavina pisaroina, jotka valuvat gravitaation vaiku-
tuksesta alaspäin.  
Pisarakondensoitumisen yhteydessä pinnan lämmönsiirto tehostuu voimakkaasti eli 
konvektiivinen lämmönsiirtokerroin kasvaa. Vesipisarat sitovat lämpöä, mutta samalla 
paljastavat uutta lämmönsiirtopintaa. Ilmiö on lämmönsiirtimen tehokkuuden kannalta 
toivottava, mutta vaikea saavuttaa pitkäkestoisesti. Käytännössä se vaatisi kalliita eri-
koismateriaaleja ja pinnoitteita.  
Suurin osa LVI-lämmönsiirtimissä tapahtuvasta kondenssista on tyypiltään kalvokon-
densoitumista. Pinnalle kertyy kondenssivedestä yhtenäinen kalvo ja se alkaa toimia 
lämmönsiirtovastuksena. Kondensoitumisella on siis lämmönsiirtokerrointa heikentävä 
vaikutus. Vesikalvo paksuuntuu tiivistymisen jatkuessa ja voi pahimmillaan tukkia la-
mellilämmönsiirtimen lamellivälit. Veden käyttäytymisen tarkka mallintaminen on pel-
kästään analyyttisin keinoin haastavaa. [2] 
2.5 Ilman jäähdytysprosessit 
Seuraavassa alaluvussa käsitellään ilmastoinnin jäähdytysjärjestelmässä tapahtuvaa il-
man jäähdytystä, erityisesti kostean ilman käsittelyn näkökulmasta. Lämmönsiirron 
kannalta tarkasteltuna jäähdytys tapahtuu kaikissa jäähdytysjärjestelmän laitteissa sa-
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malla tavalla: laitteissa on lamellilämmönsiirrin, jonka vesipuolella kiertää viilennetty 
jäähdytysvesi ja ilmapuolella jäähdytettävä ilma.  
2.5.1 Tuntuva jäähdytysteho 
Ilman jäähdytysprosessin tuntuvaksi tehoksi kutsutaan sitä tehoa, joka kuluu pelkän 
kuivan ilman osuuden jäähdyttämiseen. Jos ilman absoluuttinen kosteus pysyy koko 
jäähdytysprosessin ajan vakiona, voidaan puhua tuntuvasta jäähdytysprosessista. Tämän 
kaltaista jäähdytystä tapahtuu sellaisissa jäähdytyslaitteissa, joissa ilmaa jäähdyttävän 
patterin pintalämpötila on aina jäähdytettävän ilman kastepistelämpötilaa korkeampi. 
Tyypillisin esimerkki tällaisesta laitteesta on jäähdytyspalkki (luku 2.9.2). 
Kostean ilman Mollier (h,x) -diagrammissa kuvattuna tuntuva ilman jäähdytysprosessi 
etenee pystysuoralla linjalla kuvan 2.3 mukaisesti. Jäähdytysprosessi kasvattaa ilman 
suhteellista kosteutta, sillä absoluuttinen kosteus säilyy vakiona, mutta ilman lämpötila 
laskee. 
 
 
Kuva 2.3. Ilman tuntuva jäähdytysprosessi Mollier-diagrammissa kuvattuna. [3] 
 
Kaikkien kostean ilman jäähdytysprosessien tuntuva teho on laskettavissa kaavalla 
(2.10). Kaava pätee myös ilmankuivausta sisältäville jäähdytysprosesseille. 
 
 𝑄𝑗,𝑡 = 𝜌𝑖?̇?𝑖𝑐𝑝,𝑖∆𝑡𝑖 (2.10), 
 
jossa 
𝜌𝑖   on ilman tiheys [kg/m
3] 
?̇?𝑖   on ilman tilavuusvirta [m
3/s] 
𝑐𝑝,𝑖  on ilman ominaislämpökapasiteetti [kJ/kg K] 
∆𝑡𝑖  on ilman lämpötilan muutos [°C]. 
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Jos kyseessä on pelkkää tuntuvaa jäähdytystehoa sisältävä prosessi, samaan lopputulok-
seen päästään myös käyttämällä laskennassa jäähdytettävän ilman entalpia-arvoja pro-
sessin alku- ja loppupisteissä.  
2.5.2 Latentti- ja kokonaisjäähdytysteho 
Jos jäähdytyspatterin pintalämpötila laskee ilman kastepisteen alapuolelle, pinnalle al-
kaa tapahtua kosteuden kondensoitumista ja jäähdytettävä ilma kuivuu. Jäähdytyspatte-
rin sanotaan tällöin olevan ainakin osittain märkä. Yksinkertaistetusti Mollier-
diagrammissa kuvattuna jäähdytettävän ilman tila lähestyy suoralla linjalla kohti patte-
rin pinnalla olevaa keskimääräistä ilman tilaa (t = tpinta, 𝜑 = 100 %), kuten kuvassa 2.4 
on havainnollistettu. Patterin pinnan oletetaan nyt olevan vakiolämpötilassa eli isoter-
minen. 
 
 
 
Kuva 2.4. Ilman jäähdytys- ja kuivausprosessi Mollier-diagrammissa kuvattuna, yksin-
kertaistus. [3] 
 
Käytännössä jäähdytyspatterin pinta ei kuitenkaan ole koskaan vakiolämpötilassa. Pin-
talämpötila muuttuu jäähdytysveden lämmetessä patterin lämmönsiirtopinnan matkalla, 
kuvan 2.2 vastavirtalämmönsiirtimen periaatteen mukaisesti. Tämä vaikuttaa myös il-
man jäähdytysprosessiin. Mollier-diagrammiin piirrettynä todellinen ilman jäähdytys- ja 
kuivausprosessi kaareutuu tasaisesti, kuvan 2.5 mukaisesti.  
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Kuva 2.5. Ilman jäähdytys- ja kuivausprosessi Mollier-diagrammissa kuvattuna. 
 
Ilmankäsittelyprosessin kokonaisjäähdytysteho koostuu nyt latentin ja tuntuvan jäähdy-
tyksen osatehoista. Latentti jäähdytysteho vastaa ilman entalpiamuutosta ∆ℎ𝑙 ja tuntuva 
jäähdytysteho entalpiamuutosta ∆ℎ𝑡 (kuva 2.5). Ilman jäähdytysprosessin kokonaisteho 
voidaan määrittää kaavalla (2.11). 
 
 𝑄𝑗 = 𝜌𝑖?̇?𝑖(∆ℎ𝑙 + ∆ℎ𝑡) = 𝜌𝑖?̇?𝑖(ℎ1 − ℎ2) (2.11), 
 
jossa 
∆ℎ𝑙  on prosessin latentin osan ilman entalpiamuutos  [kJ/kg] 
∆ℎ𝑡  on prosessin tuntuvan osan ilman entalpiamuutos  [kJ/kg] 
ℎ1  on ilman entalpia jäähdytyksen alussa [kJ/kg] 
ℎ2   on ilman entalpia jäähdytyksen lopussa [kJ/kg]. 
 
Jäähdytysprosessista voidaan edelleen laskea myös pelkkä tuntuva jäähdytysteho kaa-
valla (2.10). Lisäksi prosessin latentin jäähdytystehon osuus saadaan määritettyä erik-
seen kaavalla (2.12). 
 
 𝑄𝑗,𝑙 = 𝜌𝑖?̇?𝑖𝑙ℎ∆𝑥𝑖 (2.12), 
 
jossa 
∆𝑥𝑖  on ilman absoluuttisen kosteuden muutos [kg/kg]. 
 
Useissa tilanteissa on tarpeellista tarkastella jäähdytysprosessin latentin ja tuntuvan te-
hon suuruuksien välistä suhdetta. Tyypillisesti tämä ilmoitetaan tuntuvan jäähdytyste-
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hon suhteena kokonaisjäähdytystehoon, ja tunnusluvusta käytetään nimitystä SHR (sen-
sible heat ratio). Yksittäisen ilmanjäähdytysprosessin SHR on määritettävissä kaavalla 
(2.13). 
 
 
𝑆𝐻𝑅 =
𝑄𝑗,𝑡
𝑄𝑗
=
𝑐𝑝,𝑖(𝑡2 − 𝑡1)
ℎ1 − ℎ2
 (2.13) 
 
Samaa SHR-määritelmää käytetään siis sekä kuvatessa tilan tuntuvan lämpökuorman 
suhdetta kokonaislämpökuormaan, että tuntuvan jäähdytystehon suhdetta kokonaisjääh-
dytystehoon. Pelkästään tuntuvaa jäähdytystehoa sisältävälle prosessille SHR-arvo on 
yksi.  
2.6 Vedenjäähdytyskoneet 
Ilmastoinnin jäähdytysjärjestelmissä jäähdytysenergian tuotantoon käytetään tässä työs-
sä lämpöpumppuprosessiin perustuvia vedenjäähdytyskoneita. Koneen prosessiputkis-
tossa kiertävään kylmäaineeseen tehdään työtä kompressorin avulla, jotta koneella voi-
daan siirtää lämpöenergiaa matalammasta lämpötilatasosta korkeampaan.  
Koneikon tärkeimmät osat ovat kompressori(t), höyrystin, lauhdutin ja paisuntaventtiili. 
Näiden lisäksi kone sisältää tarvittavan kylmäaineputkiston, mahdollisen nestevaraajan 
sekä tarvittavia apulaitteita ja ohjauskomponentteja. Tyypillisesti vedenjäähdytyskone 
toimitetaan kohteeseen koneikkovalmistajan valmiiksi suunnittelemana ja kokoamana 
laiteyksikkönä, joka sisältää myös lauhduttimen ja höyrystimen lämmönsiirtimet. Läm-
mönsiirtimet ovat pienissä koneissa tyypiltään levylämmönsiirtimiä ja suuremmissa 
koneissa moniputkilämmönsiirtimiä. Joskus laitteeseen sisältyvät valmiiksi myös jääh-
dytysvesipiirien pumput, tasaussäiliö ja kalvopaisunta-astia, jolloin laitetta kutsutaan 
nimellä kylmävesiasema. 
Vedenjäähdytyskoneita on saatavana ilma- ja vesilauhdutteisina malleina. Tässä diplo-
mityössä tarkastellaan erityisesti vesilauhdutteisia koneita, joita kuitenkin lauhdutetaan 
viileän veden sijaan välillisellä ilmajäähdysjärjestelmällä. Käytännössä tämä toteutetaan 
vesi-glykolipiirillä, jossa kiertävän lauhdenesteen lämpötila nousee vedenjäähdytysko-
neen lauhduttimessa ja laskee ulos asennettavassa nesteenjäähdyttimessä. Samankaltai-
sesta järjestelmästä käytetään usein termiä liuosjäähdytteinen vedenjäähdytyskone, 
vaikka käytetyt koneet ovat samoja kuin vesijäähdytteiset mallit. 
Jäähdytyskoneen kiertoprosessi jakautuu neljään eri vaiheeseen; kylmäaineen höyrys-
tymiseen höyrystimessä, kylmäainekaasun puristukseen kompressorissa, lauhtumiseen 
takaisin nesteeksi lauhduttimessa ja viimeiseksi paineenalennukseen paisuntaventtiilis-
sä. Koko kiertoprosessin kulku vaiheittain on esitetty yksityiskohtaisesti alan oppikir-
joissa, kuten Kylmätekniikka [2] tai Kylmälaitoksen suunnittelu [5]. Tämän diplomityön 
lukijalla oletetaan olevan peruskäsitys kylmäkoneikon toiminnasta. 
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Kylmäaineen kiertoprosessia kuvataan tyypillisesti piirtämällä se kylmäaineen log p,h–
piirrokseen. Esimerkki tyypillisillä lämpötilatasoilla toimivan R410A-kylmäaineen kier-
toprosessista on esitetty kuvassa 2.6. Prosessia on siltä osin yksinkertaistettu, että siinä 
ei tapahdu kompressorin lämpöhäviöiden lisäksi muita häviöitä, tai kylmäaineen lämpö-
tilaliukumaa. Kylmäaineen höyrystymisen oletetaan tapahtuvan vakiolämpötilassa Th ja 
lauhtumisen vakiolämpötilassa Tl. 
 
 
Kuva 2.6. Vedenjäähdytyskoneen kiertoprosessi log p,h –piirroksessa. [15] 
 
Kylmäaineen höyrystymislämpötila vedenjäähdytyskoneessa määräytyy valittujen jääh-
dytysveden lämpötilatasojen mukaan. Jäähdytysveden sekä höyrystyvän kylmäaineen 
lämpötilojen käyttäytyminen höyrystimessä on esitetty kuvassa 2.7. Höyrystimessä vir-
taava kylmäaine höyrystyy ensin vakiolämpötilassa, jonka jälkeen kylläinen höyry tulis-
tuu 3-4 kelviniä. Tulistuksella tarkoitetaan kylmäainehöyryn kuumentamista yli sen 
höyrystymislämpötilan. Kylmäaineen höyrystymislämpötilan Th [K] sekä lähtevän jääh-
dytysveden lämpötilan Tv,u [K] välistä lämpötilaeroa kutsutaan höyrystimen asteisuu-
deksi Ah [K]. Tyypillinen levylämmönsiirrinhöyrystimen asteisuus on 3-4 kelviniä. Ole-
tetaan, että kylmäaineella ei ole merkittävää lämpötilaliukumaa. 
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Kuva 2.7. Vedenjäähdytyskoneen höyrystimen lämpötilakaavio. 
 
Jos jäähdytysveden lähtölämpötilaa nostetaan, kylmäaineen höyrystymislämpötila nou-
see myös vastaavasti niin, että lämmönsiirtimen asteisuus säilyy lähes vakiona. Samalla 
höyrystimen paine nousee. Kylmäprosessin säädöstä vastaa paisuntaventtiili, joka säätää 
höyrystimelle tulevaa kylmäainevirtaa höyrystimessä tapahtuvan kylmäaineen tulistuk-
sen määrän perusteella. Säädön tarkkuus ja sen herkkyys reagoida lämpötilan muutok-
siin riippuvat käytetystä paisuntaventtiilityypistä. 
Prosessin lauhtumislämpötila määräytyy vastaavalla tavalla lauhdeliuoksen lämpötilois-
ta. Lauhduttimen asteisuus Al lasketaan lauhduttimesta lähtevän lauhdeliuoksen lämpöti-
lan Tll,u sekä kylmäaineen lauhtumislämpötilan Tl erotuksena. Kylmäaineen ja lauhde-
liuoksen lämpötilojen käyttäytymistä lauhduttimessa esittää lämpötilakaavio kuvassa 
2.8. Oletetaan jälleen, että kylmäaineella ei ole merkittävää lämpötilaliukumaa. 
 
Kuva 2.8. Vedenjäähdytyskoneen lauhduttimen lämpötilakaavio. 
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Lauhduttimen asteisuus pysyy lähes vakiona lauhtumislämpötilasta riippumatta. Tästä 
johtuen matalampi lauhdeliuoksen lämpötilataso tarkoittaa myös matalampaa kylmäai-
neen lauhtumislämpötilaa. Koneen lauhtumispaine seuraa kylmäaineen lauhtumisläm-
pötilaa siten, että matalampi lämpötila tarkoittaa myös matalampaa lauhtumispainetta. 
Mahdollisimman hyvän kylmäkertoimen saavuttamiseksi koneiston lauhtumislämpöti-
laa kannattaa säätää ulkolämpötilan mukaan.  
2.6.1 Kylmäkertoimet 
Kylmäkoneiston kylmäkerrointa, eli koneesta saadun kylmätehon ja siihen kulutetun 
sähköenergian suhdetta kuvataan tähän tarkoitetuilla tunnusluvuilla. Kylmäkertoimien 
esittämisessä tulee aina kiinnittää huomiota siihen, mitä kylmäkerrointa kulloinkin tar-
koitetaan sekä missä koneen käyttöolosuhteissa tulos on saatu. Kylmäkertoimen suuruus 
riippuu aina prosessin lauhtumis- ja höyrystymislämpötilojen välisestä lämpötilaerosta. 
Tätä riippuvuutta kuvaa hyötysuhteen teoreettinen maksimiarvo eli Carnot-
kylmäkerroin, joka on määriteltävissä kaavalla (2.14). [2] 
 
 
𝜀𝐶 =
𝑇ℎ
𝑇𝑙 − 𝑇ℎ
 (2.14), 
 
jossa 
𝑇ℎ   on kylmäaineen höyrystymislämpötila [K] 
𝑇𝑙   on kylmäaineen lauhtumislämpötila [K]. 
 
Carnot-kylmäkerroin perustuu teoreettiseen Carnot-prosessiin, joka on käytännön kyl-
mäkoneistoissa mahdotonta toteuttaa. Tämä johtuu esimerkiksi siitä, että todellisessa 
prosessissa tapahtuu aina kitkahäviöitä ja lämpöhäviöitä ympäristöön esimerkiksi komp-
ressorissa ja kylmäaineputkistossa. Kylmäkerrointa heikentää myös kylmäaineen tulis-
tus höyrystimessä. Häviöt voidaan ottaa huomioon kertomalla Carnot-kylmäkerroin 
koneiston laadusta ja tyypistä riippuvalla Carnot-hyvyyskertoimella 𝜂𝐶𝑡 kaavan (2.15) 
mukaisesti. 
 
 𝜀 = 𝜂𝐶𝑡𝜀𝐶 (2.15) 
 
Carnot-hyvyyskertoimien suuruusluokan arvioita löytyy jäähdytystekniikan kirjallisuu-
desta. Usein Carnot-hyvyyskerroin on koneiston painesuhteen, eli lauhtumis- ja höyrys-
tymispaineiden välisen suhteen lähes lineaarinen funktio. Paine-eron kasvaessa hyvyys-
kerroin laskee. Lauhtumis- ja höyrystymispaineet riippuvat koneiston lauhtumis- ja höy-
rystymislämpötiloista, kuten kuvan 2.6 log p.h-piirros osoittaa. Näin voidaan osoittaa, 
että höyrystymis- ja lauhtumislämpötilojen eron kasvaessa kylmäkerroin heikkenee 
myös todellisilla koneistoilla. 
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Todellisen jäähdytyskoneiston hetkellinen kylmäkerroin EER (energy efficiency ratio) 
kuvaa jäähdytyskoneen hetkellistä suorituskykyä. Se määritetään kaavalla (2.16). 
 
 
𝜀𝐸 =
𝑄𝑗
𝑃𝑘𝑜𝑘
 (2.16), 
 
jossa 
𝑄𝑗   on laitteen jäähdytysteho [W] 
𝑃𝑘𝑜𝑘 on laitteen kokonaissähköteho [W]. 
 
Kaavan mukaisen sähkötehon määrittelyssä otetaan huomioon kompressorin lisäksi 
myös koneiston apulaitteiden tarvitsema sähköteho. Kylmäkertoimesta käytetään joskus 
lämpöpumppusovelluksissa yleisempää nimitystä COP (coeficient of performance). 
Vedenjäähdytyskoneiden markkinointimateriaaleissa ilmoitetut EER-kylmäkertoimet 
perustuvat aina koneen toimintaan tietyissä vakio-olosuhteissa, jotka voivat vaihdella 
konetyyppi- ja maakohtaisesti. [16] 
Järjestelmän kokonaisenergiatehokkuuden kannalta on mielekästä tarkastella jäähdytys-
koneen kylmäkerrointa myös pidemmällä tarkastelujaksolla. Tähän tarkoitukseen sovel-
tuu vuosikylmäkerroin SEER (seasonal energy efficiency ratio). Tämä lasketaan vuo-
den aikana tuotetun jäähdytysenergian ja siihen käytetyn sähköenergian suhteena kaa-
van (2.17) mukaisesti. 
 
 
𝜀𝐸̅̅ ̅ =
𝑄𝑗,𝑣
𝐸𝑗,𝑘
 (2.17), 
 
jossa 
𝑄𝑗,𝑣  on laitteen vuoden aikana tuottama jäähdytysenergia [kWh] 
𝐸𝑗,𝑘 on laitteen vuoden aikana käyttämä sähköenergia [kWh]. 
 
Myös jäähdytyslaitteiden markkinoinnissa ilmoitettuja vuosihyötysuhteita verratessa 
tulee kiinnittää huomiota laskennassa käytettyihin olosuhdetietoihin.  
Eurooppalainen LVI-alan sertifiointijärjestö Eurovent on määritellyt erikseen valmista-
jien vedenjäähdytyskoneiden keskinäisen suorituskyvyn vertailuun tarkoitetun vuosi-
kylmäkertoimen ESEER (European seasonal energy efficiency ratio). Jotkin valmista-
jat voivat käyttää tästä luvusta myös nimitystä SEER (Eurovent). ESEER-kylmäkerroin 
lasketaan painotettuna keskiarvona koneikon neljän eri kuormitus/olosuhdetapauksen 
EER-kylmäkertoimista. Laskenta tehdään kaavalla (2.18).  
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 𝐸𝑆𝐸𝐸𝑅 = 𝐴 ∗ 𝐸𝐸𝑅𝐴 + 𝐵 ∗ 𝐸𝐸𝑅𝐵 + 𝐶 ∗ 𝐸𝐸𝑅𝐶 + 𝐷 ∗ 𝐸𝐸𝑅𝐷 (2.18), 
 
jossa 
𝐴, 𝐵, 𝐶, 𝐷  ovat eri olosuhdetapauksien mukaiset kertoimet (taulukko 2.3) 
𝐸𝐸𝑅𝑖 on kutakin olosuhdetapausta vastaava hetkellinen kylmäkerroin. 
 
ESEER-tarkastelulämpötilojen vaihtoehtoja on kaksi, joista toinen on tarkoitettu ilma-
jäähdytteisille vedenjäähdytyskoneille ja toinen vesijäähdytteisille vedenjäähdytysko-
neille. Kuormitustapausten olosuhdetiedot ja niiden painokertoimet on koottu tauluk-
koon 2.3. Kaikissa tilanteissa jäähdytysveden lämpötilasot ovat +7/+12 °C. 
 
Taulukko 2.3. ESEER-hyötysuhdemittauksen toimintapisteet. [17] 
 
   Ilmalauhdutteiset 
vedenjäähdyttimet 
Vesi/liuoslauhdutteiset 
vedenjäähdyttimet 
 Kerroin Kuorma 
[%] 
Ilman lämpötila 
[°C] 
Lauhdutusveden tulolämpötila 
[°C] 
A 0,03 100  35 30 
B 0,33 75  30 26 
C 0,41 50  25 22 
D 0,23 25  20 18 
 
ESEER-kuormitusprofiili perustuu Keski-Eurooppalaiseen ilmastotyyppiin, joten las-
kettu kylmäkerroin poikkeaa suomalaisessa ilmastossa saavutettavasta vuosikylmäker-
toimesta. Lisäksi on huomattava, että vesi-/liuoslauhdutteisten koneiden ESEER-
lämpötilatasot perustuvat käytettävissä olevaan viileään jäähdytysveteen, vaikka samoja 
koneita voidaan käyttää myös välillisissä ilmalauhdutteisissa järjestelmissä. Ilmajääh-
dytteisen nesteenjäähdyttimen kanssa toimittaessa koneen lauhdeliuoksen lämpötilat 
ovat ESEER-arvoja korkeammat ja vedenjäähdytyskoneen vuosihyötysuhde vastaavasti 
heikompi. Tarkimpiin laskentatuloksiin jäähdytysjärjestelmän energiankulutuksen arvi-
oinnissa päästään, jos käytettävissä on laitteiston suorituskykyarvoihin perustuva kyl-
mäkertoimen sovite ja vuoden aikainen jäähdytysjärjestelmän kuormitusprofiili. [16, 17] 
2.6.2 Koneikkotyypit 
Vedenjäähdytyskoneita luokitellaan ilma- ja vesilauhdutteisuuden ohella niissä käytetty-
jen kompressoritekniikoiden mukaan. Käytettyjä kompressorityyppejä ovat mäntä-, 
ruuvi-, kierukka- eli scroll- ja turbokompressorit. Eri kompressorityypeillä toteutetuilla 
koneikoilla on omia erikoispiirteitä, jotka tulee ottaa valinnassa huomioon. Koneessa 
käytetty kylmäaine vaihtelee kompressorin tyypin, teholuokan ja lämpötilatasojen mu-
kaan. 
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Mäntäkompressoreilla toteutettujen vedenjäähdytyskoneiden koko vaihtelee pienistä, 
jäähdytysteholtaan alle 40 kW koneista (hermeettiset kompressorit) aina 700 kW (puo-
lihermeettiset) koneisiin saakka. Koneisto perustuu kylmäainekaasun jaksottaiseen pu-
ristukseen kompressorin sylinterissä. Käytetyin kylmäaine on R407C. Kompressoreita 
voidaan kytkeä koneistoon useita rinnakkain, mikä parantaa koneen toimintavarmuutta 
sekä toimintaa osatehoilla. Tehonsäätö perustuu kompressorien pysäytykseen ja käyn-
nistykseen. Myös taajuusmuuttajien käyttö on mahdollista, kompressorin voitelun ja 
mekaanisen kestävyyden asettamissa rajoissa. Taajuusmuuttajien käyttö ei kuitenkaan 
ole sarjavalmisteisissa koneikoissa yleistynyt. Mäntäkompressorit ovat vedenjäähdytys-
sovelluksissa väistymässä oleva konetyyppi. [3] 
Hermeettisiä kierukka- eli scroll-kompressoreita käytetään vedenjäähdytyskoneissa 
laajasti tehoalueella 5-400 kW. Kierukkakompressorin toiminta perustuu kahden sisäk-
käisen spiraalimaisen kierukan toimintaan: toinen kierukka on kiinteä ja toinen liikkuu 
sen sisällä epäkeskisesti. Kierukoiden väliin muodostuu kaasukammioita, jotka pienen-
tyvät edetessään spiraalin ulkokehältä kohti keskustaa. Nämä aikaansaavat kylmäaineen 
paineen nousun. Koneissa käytettyjä kylmäaineita ovat R410A ja R407C. Kompresso-
reita voidaan sijoittaa yhteen piiriin useita rinnakkain, tai toteuttaa koko vedenjäähdy-
tyskone useilla rinnakkaisilla kylmäainepiireillä. Lämmönsiirtimet ovat yleensä juotet-
tuja levylämmönsiirtimiä. Scroll-vedenjäähdytyskoneiden säätö hoidetaan yleensä 
kompressoreita pysäyttämällä ja käynnistämällä. Kahden rinnakkaisen kompressorin tai 
useamman kylmäainepiirin koneikot tarjoavat parhaan joustavuuden on/off-säätötapaan. 
Taajuusmuuttajaohjattuja scroll-kompressoreita ei yleensä sarjavalmisteisissa veden-
jäähdytyskoneissa käytetä. [2, 3] 
Ruuvikompressoreita käytetään vedenjäähdytyskoneissa tehoalueella 200-1300 kW. 
Kompressorityypin toiminta perustuu yhden tai kahden pyörivän ruuvin ja kompressorin 
kuoren väliin jäävän kaasutilan pienentämiseen. Käytettyinä kylmäaineina ovat R134a, 
R410A ja R407C. Lämmönsiirtiminä käytetään pienemmissä koneissa levylämmönsiir-
timiä, suuremmissa tyypillisesti moniputkilämmönsiirtimiä. Ruuvikompressoreiden 
säätö toteutetaan vedenjäähdytyskoneissa yleensä luistiventtiilillä. Luistin toiminta pe-
rustuu puristusprosessin aloituspisteen siirtämiseen pois ruuvin alkupäästä, jolloin puris-
tuksen kesto lyhenee. Taajuusmuuttajien käyttö on myös ruuvikoneistojen yhteydessä 
edelleen harvinaista. [2, 3] 
Turbokompressorein toimivat vedenjäähdytyskoneet ovat teholuokaltaan suurimpia, 
niitä käytetään tyypillisesti yli 1 MW koneistoissa. Prosessi perustuu pyörivään juoksu-
pyörään, joka kasvattaa kaasun liike-energiaa. Kasvanut kineettinen energia muutetaan 
paine-energiaksi koneen diffuusorissa, jossa virtausta hidastetaan. Koneikot ovat vesi-
/nestelauhdutteisia ja kylmäaineena on R134a. Höyrystimissä ja lauhduttimissa käyte-
tään moniputkilämmönsiirtimiä. Koneita säädetään johtosiipisäädöllä sekä kierrosno-
peutta taajuusmuuttajilla. [2, 3] 
 25 
2.6.3 Nesteenjäähdytin 
Nesteenjäähdytin on liuoslauhdutteisten vedenjäähdytyskoneiden kanssa yhdessä käy-
tettävä ulkolaiteyksikkö, joka hoitaa jäähdytysjärjestelmän lauhdepiirin lämmönsiirron 
ulkoilman kanssa. Lauhdepiirin lämmönsiirtoaineena on yleensä vesi-glykoliliuos. Nes-
teenjäähdytin sijoitetaan tavallisesti rakennuksen katolle, kuitenkin vedenjäähdytysko-
neen läheisyyteen niin että putkitukset jäisivät mahdollisimman lyhyiksi. Laiteyksikkö 
koostuu lamellilämmönsiirtimestä, liuosputkituksista, koteloinnista ja rinnakkain asen-
netuista puhaltimista. Kuvassa 2.9 on esimerkki kattoasenteisesta nesteenjäähdytysyksi-
köstä. 
 
 
 
Kuva 2.9. Alfa Laval AlfaBlue Junior DG, ilmajäähdytteinen nesteenjäähdytin. [18] 
 
Nesteenjäähdyttimen lämmönsiirron tehokkuuteen vaikuttavat ulkoilman lämpötilan ja 
lauhdeliuoksen välinen lämpötilaero sekä puhaltimien pyörimisnopeus. Puhaltimien 
aikaansaaman ilmavirran kasvaessa myös lämmönsiirtopinnan konvektiivinen lämmön-
siirtokerroin kasvaa ja näin lauhdutusteho lisääntyy. Puhaltimien pyörimisnopeutta ra-
joittavat kuitenkin usein äänitekniset seikat: äänitason ympäristöön on pysyttävä määri-
tellyissä rajoissa riippuen asennuspaikasta sekä alueesta jolle konetta ollaan sijoittamas-
sa.  
Nesteenjäähdyttimen mitoitus perustuu vedenjäähdytyskoneen huipputehontarpeeseen. 
Mitoitustilanteessa jäähdyttimelle tulevan ulkoilman lämpötilana käytetään tyypillisesti 
+30 astetta. Nesteenjäähdyttimen liuospuolen lämpötilatasot mitoitustilanteessa ovat 
samat kuin vedenjäähdytyskoneen lauhduttimessa, eli tyypillisesti jäähdyttimelle mene-
välle liuokselle +42 °C ja palaavalle +36 °C. Mitoitustilanteessa ulkoilman sekä lauhde-
piirin välinen lämpötilaero on pienimmillään ja lauhduttimen tehontarve suurimmillaan. 
Tästä johtuen nesteenjäähdytin on valtaosan käyttöajastaan reilusti ylimitoitettu. Jääh-
dyttimen säätö pienemmille tehontarpeille toteutetaan 3-tiesäätöventtiilin, puhaltimien 
pysäyttämisen ja puhaltimien kierrosnopeuden säädön yhdistelmällä. [4] 
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2.7 Jäähdytysputkien mitoitus 
Jäähdytysvesiverkoston avulla vedenjäähdytyskoneella, vapaajäähdytyssiirtimellä tai 
muulla tavalla jäähdytetty vesi siirretään vettä tarvitseville, ilmaa jäähdyttäville laitteil-
le. Jäähdytysvesiverkostot ovat tyypiltään suljettuja vesiverkostoja, eli ne tulee varustaa 
asianmukaisin paisunta- ja varolaittein. Verkostoon asennetaan yleensä myös veden-
jäähdytyskoneen kuorman tasaukseen tarkoitettu tasaussäiliö. Kiertoaineena putkistossa 
on tavallisesti pelkkä vesi, mutta erikoistapauksissa veden ja jäänestoaineen kuten ety-
leeniglykolin seos. Verkostoissa käytettyjä putkimateriaaleja ovat teräs, kupari, muovi 
ja komposiitti, teräksen ollessa näistä selvästi käytetyin. Putkistot eristetään ympäristös-
tä tapahtuvan lämpövuodon eli siirtohäviöiden minimoimiseksi. Putkien pintalämpötila 
on usein huoneilman kastepistettä alhaisempi, joten valitun eristeen tulee estää myös 
putkien pintaan tapahtuvaa kondenssia. Kondenssisuojaus edellyttää höyrynsulkevien 
eli suuren diffuusiovastuksen eristeiden käyttöä. Käytetyin putkieriste on solukumi, 
jolla on pieni lämmönjohtavuus ja suuri vesihöyryn diffuusiovastus. [3] 
2.7.1 Paine- ja lämpöhäviöt 
Jäähdytysputkiston osissa tapahtuvat laskennalliset painehäviöt jaetaan kitka- ja kerta-
häviöihin. Kitkahäviöt aiheutuvat putkivirtauksen kitkasta, kertahäviöt taas putkistossa 
olevista muutoksista kuten mutkista, venttiileistä ja putkihaaroista. Kertavastusten arvot 
erityyppisille putkiosille on taulukoitu. Nykyaikainen LVI-suunnittelutyökalu laskee 
putkilinjojen kokonaispainehäviöt myös automaattisesti. 
Pyöreästä putkesta tehdyn putkilinjan kokonaispainehäviö voidaan laskea kaavan (2.19) 
avulla. Kaavasta nähdään, että painehäviö on verrannollinen nesteen virtausnopeuden 
neliöön.  
 
 
∆𝑝𝑓 = (∑ 𝜁 + 𝜉
𝑙
𝑑𝑠
)
1
2
𝜌𝑣2 (2.19), 
 
jossa 
∆𝑝𝑓  on putkilinjan painehäviö [Pa] 
∑ 𝜁  on putkilinjalla olevien kertavastusten summa [-] 
𝜉   on Darcyn kitkakerroin [-] 
l  on putken pituus [m] 
ds  on putken halkaisija [m] 
𝜌   on virtausnesteen tiheys [kg/m3] 
𝑣  on virtauksen nopeus [m/s2]. 
 
Kitkakerroin 𝜉 riippuu putken sisäpinnan karheudesta ja virtauksen Reynoldsin luvusta. 
Kitkakertoimen laskemiseksi on saatavilla useita eri korrelaatioita, käytetyin näistä lie-
nee Colebrookin-Whiten kaava. [3] 
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Jäähdytysvesiputken lämpöhäviön suuruus riippuu käytetyn eristeen tyypistä ja paksuu-
desta, sekä jäähdytysveden ja ympäristön välisestä lämpötilaerosta. Lämpöhäviö on 
jäähdytysputkelle tarkoitettuna terminä hieman harhaanjohtava, koska lämpövirta siirtyy 
ympäristöstä putkeen eikä päinvastoin. Termi on silti yleisesti käytössä. Eristetyn put-
ken ominaislämpöhäviö pituusyksikköä kohti [W/m] on laskettavissa kaavalla (2.20). 
[13] 
 
 
𝑞 =
𝜋(𝑡ℎ𝑖 − 𝑡𝑣)
1
𝛼𝑘,𝑣𝑑𝑠
+ ∑
1
2𝜆𝑖
𝑙𝑛
𝑑𝑢,𝑖
𝑑𝑠,𝑖
𝑛
𝑖=1 +
1
𝛼𝑘,𝑖𝑑𝑢,𝑒
 
(2.20), 
 
jossa 
𝑞   on putkilinjan ominaislämpöhäviö [W/m] 
𝑡ℎ𝑖   on ympäröivän ilman lämpötila [°C] 
𝑡𝑣   on jäähdytysveden lämpötila [°C] 
𝛼𝑘,𝑣  on sisäpuolen (vesi-) konvektiivinen lämmönsiirtokerroin [W/m
2K] 
𝛼𝑘,𝑖  on ulkopuolen (ilma-) konvektiivinen lämmönsiirtokerroin [W/m
2K] 
𝜆   on eristeen/putkimateriaalin lämmönjohtavuus [W/mK] 
𝑑𝑠  on eristeen/putken sisähalkaisija [m] 
𝑑𝑢  on eristeen/putken ulkohalkaisija [m]. 
 
Samaa laskentakaavaa voidaan käyttää myös eristettyjen ilmanvaihtokanavien läm-
pöhäviölaskelmissa. Kaava osoittaa, että jäähdytysveden lämpötilan kasvattaminen pie-
nentää putken ominaislämpöhäviötä, sillä se pienentää veden ja ympäristön välistä läm-
pötilaeroa. Toisaalta on myös huomattava, että putkistossa tapahtuva lämpöhäviö ei ole 
järjestelmän kokonaistarkastelun kannalta pelkästään haitallinen tekijä: usein putket 
kulkevat sellaisissa tiloissa, joita halutaan joka tapauksessa jäähdyttää.  
2.7.2 Putkikoon valinta 
Putkikoon valinnassa on kyse investointi- ja käyttökustannusten välisestä optimoinnista. 
Mitä suurempi on putkiston painehäviö, sitä suuremmaksi kasvavat järjestelmän pump-
pauskustannukset. Pienet painehäviöt taas edellyttävät suuria putkikokoja, jotka kasvat-
tavat putkiston investointikustannusta. 
Jäähdytysvesiputken koon mitoituksen lähtökohtana on putkeen kytkettyjen jäähdytys-
laitteiden kokonaisjäähdytysteho ja tätä vastaava veden tilavuusvirta. Putkistoon liitty-
vien laitteiden tehot summataan verkoston runkolinjoihin sitä mukaa kun ne siihen liit-
tyvät. Esimerkiksi vedenjäähdytyskoneelta lähtevä runkoputki joutuu siirtämään koko 
järjestelmän jäähdytystehon, kun taas yksittäisen jäähdytyslaitteen kytkentäputki vain 
kyseisen laitteen tehontarpeen. Jäähdytysvesiputken tilavuusvirtaa sekä meno- ja paluu-
lämpötilojen eroa vastaava jäähdytysteho on laskettavissa kaavalla (2.21). [4] 
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 𝑄𝑗 = 𝜌𝑣𝑉?̇?𝑐𝑝,𝑣Δ𝑡 (2.21), 
 
jossa 
𝑄𝑗   on putkeen kytkettyjen jäähdytyslaitteiden kokonaistehojen summa [kW] 
𝜌𝑣   on veden tiheys [kg/m
3] 
𝑉?̇?   on veden tilavuusvirta [m
3/s] 
𝑐𝑝,𝑣  on veden ominaislämpökapasiteetti [kJ/kg K] 
∆𝑡   on jäähdytysveden meno- ja paluulinjojen välinen lämpötilaero [°C]. 
 
Tarvittava tilavuusvirta pienenee jäähdytysveden meno- ja paluulämpötilojen eron kas-
vaessa. Tämä johtaa siihen, että samalle jäähdytysteholle riittää suuremmalla lämpötila-
erolla pienempi putkikoko.   
Vedenjäähdytyskoneen lauhdepuolen lämmönsiirtoa hoitavan vesi-glykoliliuospiirin 
putket mitoitetaan samojen periaatteiden mukaan. Lauhdeliuoksen tilavuusvirran las-
kennassa on otettava huomioon kokonaisjäähdytystehon ohella myös järjestelmän 
kompressorien teho. Lauhdeliuoksen tilavuusvirran laskenta on yksinkertaisimmillaan 
esitetty kaavassa (2.22).  
 
 𝑄𝑙 = 𝑄𝑗 + 𝑃𝑘 = 𝜌𝑙𝑙𝑉𝑙𝑙̇ 𝑐𝑝,𝑙𝑙Δ𝑡 (2.22), 
 
jossa 
𝑄𝑙   on järjestelmän lauhdutusteho [kW] 
𝑄𝑗  on järjestelmän kokonaisjäähdytysteho [kW]  
𝑃𝑘   on kompressorien järjestelmään tuoma lämpö [kW] 
𝜌𝑙𝑙   on lauhdeliuoksen tiheys [kg/m
3] 
𝑉𝑙𝑙̇    on lauhdeliuoksen tilavuusvirta [m
3/s] 
𝑐𝑝,𝑙𝑙  on lauhdeliuoksen ominaislämpökapasiteetti [kJ/kg K] 
∆𝑡   on lauhdeliuoksen meno- ja paluulinjojen välinen lämpötilaero [°C] 
 
Jäähdytysputkien koon valintaan ei voida esittää yksiselitteistä mitoitusohjetta. Tyypilli-
sin lähestymistapa on valita putkikoko siten, että sen painehäviö pysyy mitoitustilan-
teessa alle 150 Pa/m. Pitkillä putkilinjoilla kannattaa pyrkiä myös tätä pienempään pai-
nehäviöön. 
2.7.3 Pumppausteho 
Jäähdytysvesiverkoston pumppuina voidaan käyttää joko vakiovirtaama- tai taajuus-
muuttajapumppuja. Jos valitaan vakiovirtaamapumppu, verkoston pääkierron vesivirta 
pysyy koko ajan vakiona ja yksittäisten laitteiden virtaamia säädetään 3-tiesää-
töventtiileillä. Tämä on kuitenkin poistuva käytäntö, sillä säätötavan energiatehokkuus 
on heikko. Portaattomasti säädettävien taajuusmuuttajapumppujen kanssa toimittaessa 
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yksittäisten laitteiden tehoja säädetään 2-tiesäätöventtiilein. Pumpun tehtäväksi jää täl-
löin putkiston painetason pitäminen tasaisena. 
Pumpun sähköverkosta ottama teho voidaan arvioida kohtuullisella tarkkuudella käyttä-
en kaavaa (2.23). [4] 
 
 
𝑃𝑝 =
?̇?∆𝑝
𝜂𝑝
 (2.23), 
 
jossa 
𝑉?̇?   on veden tilavuusvirta [m
3/s] 
∆𝑝   on pumpun paineenkorotus [Pa] 
𝜂𝑝  on pumpun kokonaishyötysuhde [-].  
 
Kaava osoittaa, että pumpun tarvitsema teho on suoraan verrannollinen sen tuottamaan 
nesteen tilavuusvirtaan. Kultakin pumpulta tarvittava paineenkorotus määräytyy siihen 
kytketyn putkiston kokonaispainehäviön perusteella.  
2.8 Vapaajäähdytys 
Vapaajäähdytyksellä tarkoitetaan rakennuksen ulkopuolelta saatavan viileän ulkoilman 
tai veden suoraa hyödyntämistä jäähdytysjärjestelmässä ilman vedenjäähdytyskoneella 
tehtävää lämpötilatason laskua. Suomalainen ilmasto tarjoaa hyvän vapaajäähdytyksen 
käyttöpotentiaalin, sillä viileää jäähdytysvettä tai ulkoilmaa on suuren osan vuodesta 
helposti saatavilla.  
Ilmajäähdytteinen vapaajäähdytysjärjestelmä toteutetaan ulkona olevalla nesteenjääh-
dyttimellä, liuospiirillä ja jäähdytysvesiverkostoon asennettavalla levylämmönsiirtimel-
lä. Vapaajäähdytyskäytölle voidaan asentaa joko kokonaan oma nesteenjäähdytin tai 
voidaan käyttää vedenjäähdytyskoneen kanssa yhteistä nesteenjäähdytintä. Vapaajääh-
dytyksen oma nesteenjäähdytin mahdollistaa rinnakkaiskäytön vedenjäähdytyskoneen 
kanssa, mikä parantaa järjestelmän vuosihyötysuhdetta. Vedenjäähdytyskoneen nesteen-
jäähdytintä käytettäessä on taas valittava käytettäväksi aina joko vedenjäähdytyskone tai 
vapaajäähdytys, ulkolämpötilasta riippuen. [3] 
Vapaajäähdytyksen potentiaalia rajoittaa kohteen jäähdytysvesiverkostossa käytetty 
lämpötilataso. Jäähdytyslaitteille toimitettavan veden lämpötila tulee olla aina merkittä-
västi vapaajäähdytyslähteen lämpötilaa korkeampi. Riittävän lämmönsiirron aikaansaa-
miseksi ulkoilman ja nesteenjäähdyttimeltä lähtevän lauhdeliuoksen välisen lämpötila-
eron tulee olla vähintään 5 astetta. Lisäksi nesteenjäähdyttimeltä lähtevän liuoksen ja 
jäähdytysvesiverkoston menolämpötilan välisen lämpötilaeron on oltava myös vähin-
tään 5 astetta. Näin tarvittavaksi kokonaislämpötilaeroksi ulkoilman ja jäähdytysveden 
menolämpötilan välillä tulee 10 astetta. Tämä on vain ohjeellinen arvio, jota voidaan 
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pyrkiä pienentämään lämmönvaihtimien mitoituksella. Järjestelmään menevän jäähdy-
tysveden lämpötilan korottaminen mahdollistaa vuoden aikaisten vapaajäähdytystuntien 
lisäämisen parantaen jäähdytysjärjestelmän vuosikylmäkerrointa. 
2.9 Jäähdytyslaitteet 
2.9.1 Tuloilman jäähdytyspatteri 
Jäähdytyspatterilla tarkoitetaan ilmanvaihtokoneen sisälle asennettavaa nestekiertoista 
lämmönsiirrintä, jota käytetään tuloilman jäähdyttämiseen. Patteri voidaan asentaa il-
manvaihtokoneen ohella myös suoraan tuloilmakanavaan. Patterit jaotellaan putkiston 
kiertoaineen mukaan vesikiertoisiin ja suorahöyrysteisiin malleihin. Suorahöyrysteisissä 
pattereissa kiertoaineena on höyrystyvä kylmäaine ja vesikiertoisissa malleissa jäähdy-
tysvesi. Tässä työssä käsitellään vain vesikiertoisia pattereita.  
Jäähdytyspatterit ovat tyypiltään lamellilämmönsiirtimiä. Patteri koostuu ilmavirtaan 
nähden poikittaissuuntaisista vesiputkilenkeistä (vesireitit), joiden ilmapuolen lämmön-
siirtopintaa on kasvatettu ilmavirran suuntaisilla lamellilevyillä. Vesiputkien materiaali-
na on tyypillisesti kupari ja lamellilevyjen alumiini. Vesiputkipiirien päihin liitetään 
yhteiset kokoojatukit, joiden kautta patteri yhdistetään edelleen jäähdytysvesiverkos-
toon. Patteriin kondensoituvan veden poistosta huolehditaan kondenssivesialtaalla sekä 
altaasta lähtevällä kondenssiviemärillä. Patterin rakennetta on esitelty kuvassa 2.10. [3] 
 
Kuva 2.10. Jäähdytyspatterin perusrakenne. [3] 
 
Patteri mitoitetaan siten, että se pystyy vuoden aikana lähes kaikissa olosuhteissa jääh-
dyttämään ulkoilman haluttuun tuloilman sisäänpuhalluslämpötilaan. Patterille tulevan 
ulkoilman mitoituspisteen tila on rakentamismääräyskokoelman osan D2 mukaan läm-
pötila 25 °C ja entalpia 55 kJ/kg. [6] Tässä työssä käytetään patterin mitoitukseen kui-
tenkin korkeampia ilman lämpöarvoja, lämpötilaa +27 °C ja suhteellista kosteutta 55 %. 
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Ilman entalpia on tällöin 58,5 kJ/kg. Haluttu ilman lämpötila patterin jälkeen vaihtelee 
tapauskohtaisesti 15-20 °C välillä, riippuen siitä miten ilmanvaihto ja jäähdytysjärjes-
telmä on suunniteltu. 
Patterin lämmönsiirtopinnan lämpötila on tyypillisesti patterille tulevan ulkoilmavirran 
kastepisteen alapuolella, minkä takia patteriin kondensoituu ilmassa olevaa kosteutta. 
Patteri siis kuivaa sisätiloihin menevää ilmaa eli poistaa siitä latenttia lämpökuormaa. 
Kuivauksen tulee toimia sellaisella teholla, että huonetilat pysyvät halutulla suhteellisen 
kosteuden alueella niin ihmisten viihtyvyyden, tilan materiaalien kuin huonetilojen 
jäähdytyslaitteisiin tapahtuvan kondenssin kannalta. Haluttu tuloilman suhteellinen kos-
teus patterin jälkeen vaihtelee jälleen tapauskohtaisesti.  
Patterin mitoitus perustuu seuraavien tekijöiden valintaan: 
- Patterin otsapinta-ala 
- Vesiputkirivien lukumäärä/patterin syvyys 
- Vesiteiden määrä 
- Lamellien välinen etäisyys eli lamellijako 
Useissa tilanteissa kanavan/ilmanvaihtokoneen koko on kuitenkin valmiiksi määritelty, 
jolloin patterin mitoitusvaiheessa jäävät valittavaksi enää syvyys, vesiteiden määrä ja 
lamellijako. Näiden valintaan liittyvät kuitenkin myös omat rajoitteensa, kuten ilma- ja 
vesivirtausten painehäviöiden hyväksyttävä suuruus. [4] 
Patterin mitoituksen lähtötietoina ovat tavallisesti tarvittava jäähdytysteho ja jäähdytys-
vedelle valitut lämpötilatasot. Yleisesti käytetyt lämpötilatasot ovat menovedelle +7 °C 
ja paluuvedelle +12 °C. Kaukojäähdytystä käyttävissä kohteissa menoveden lämpötila 
voi kuitenkin olla esimerkiksi +10 °C ja paluuvesi jopa +18 °C. Korkeampi jäähdytys-
veden tulolämpötila pienentää patterin ja tulevan ilman keskimääräistä lämpötilaeroa, 
mikä edellyttää mitoitusvaiheessa patterin koon kasvattamista vastaavan jäähdytystehon 
aikaansaamiseksi. Jäähdytyspatterin mitoitusta on tutkittu erilaisilla jäähdytysveden 
lämpötiloilla tämän työn alaluvussa 4.2. 
Mitoituksessa on huomioitava patterin aiheuttamat ilma- ja vesivirtausten painehäviöt. 
Häviöt kasvattavat järjestelmän pumppu- ja puhallinkustannuksia. Vesipuolen liian ma-
talaa painehäviötä tulee toisaalta myös välttää, sillä se voi tarkoittaa vesivirtauksen 
muuttumista laminaariksi. Laminaari virtaus heikentää voimakkaasti veden konvektii-
vista lämmönsiirtokerrointa ja voi aiheuttaa patterin tehon äkillisen putoamisen. Ilma-
puolen painehäviön hyvänä tavoitearvona voidaan pitää alle 100 Pascalia. Patterien pai-
nehäviöt ja tehot saadaan arvioitua tyydyttävällä tarkkuudella valmistajien valintaoh-
jelmia käyttäen. [4] 
Patterin lamellijaon valinnassa tulee ottaa huomioon puhtaanapitovaatimukset ja tuloil-
mavirrasta kondensoituneen veden käyttäytyminen. Lamelliväli ei saa olla liian kapea, 
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koska voimakas kondenssi voi tukkia lamellivälit vedellä. Tyypillisesti lamelliväli vali-
taan jäähdytyspattereissa väliltä 2,5-5 mm. Tuloilman nopeus ei saa olla liian suuri, jotta 
kondensoituneet vesipisarat eivät lähde ilmavirran mukaan. [4] 
Käytännön suunnittelutyössä patterin suorituskykyarvot eri toimintaolosuhteissa saa-
daan patteri- ja ilmanvaihtokonevalmistajien valintaohjelmia käyttäen. Dokumentaatio 
ohjelmien käyttämistä laskentamenetelmistä on usein erittäin puutteellista, mutta arvo-
jen luotettavuus on kuitenkin suunnittelutarkoituksiin riittävä. Käytetyimmät energia-
simulointiohjelmistot sisältävät myös malleja jäähdytyspatterien käyttäytymiseen. 
2.9.2 Jäähdytyspalkit 
Jäähdytyspalkkijärjestelmät ovat tilakohtaiseen jäähdytykseen tarkoitettuja järjestelmiä, 
jotka soveltuvat erityisesti suhteellisen pienen lämpökuorman kohteisiin. Palkkeja voi-
daan käyttää myös tilojen ilmalämmitykseen jos tilojen lämmöntarve on pieni. Jäähdy-
tyspalkkeja käytetään Suomessa erityisesti terveydenhuolto- ja toimistorakentamisessa. 
[4] 
Palkkien päätyyppejä on kaksi, passiiviset ja aktiiviset jäähdytyspalkit. Aktiivipalkit 
toimivat jäähdytystoimintonsa ohella tuloilman päätelaitteina. Tässä työssä keskitytään 
tarkastelemaan vain aktiivisia jäähdytyspalkkeja, koska ne ovat palkkityypeistä selvästi 
käytetyimpiä. 
Palkkipiiri kytketään tyypillisesti samaan vesiverkostoon muiden jäähdytysvettä käyttä-
vien laitteiden kanssa. Palkit tarvitsevat toimintaansa muita laitteita lämpimämpää jääh-
dytysvettä, sillä niissä käytetty jäähdytysveden tulolämpötila on 14-16 °C. Jäähdytysve-
den lämpötilan korotus toteutetaan sekoittamalla vedenjäähdytyskoneelta tulevaan viile-
ään veteen (esimerkiksi 7 °C) ilmastointipalkeista palaavaa lämpimämpää vettä (esi-
merkiksi 18 °C). Sekoitus tehdään automaatio-ohjatulla venttiilillä, joka säätää vesivir-
tojen sekoitussuhdetta halutun lämpötilan aikaansaamiseksi. Kytkennästä käytetään ni-
mitystä suntti ja sitä on havainnollistettu kuvassa 2.11. 
 
Kuva 2.11. Jäähdytyspalkkiverkoston kytkentäperiaate. 
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Palkkijärjestelmän mitoitus on kytkennästä johtuen riippumaton vedenjäähdytyskoneel-
ta lähtevän jäähdytysveden lämpötilatasosta. Koneelta lähtevän veden lämpötilan koro-
tus tarkoittaa palkkiverkostossa vain meno- ja paluuveden sekoitussuhteen vaihtumista, 
mutta ei muutoksia tarvittavaan palkkimäärään tai palkkien jäähdytysenergiankulutuk-
seen. 
Jäähdytyspalkit ovat lähes poikkeuksetta kuivia lämmönsiirtimiä, eli niihin ei saa kon-
densoitua huoneilmassa olevaa kosteutta. Laitteita ei varusteta kondenssiveden poisto-
viemäreillä. Tämä on otettava huomioon tuloilman jäähdytyspatterin ilmankuivausta 
mitoittaessa: sisäilman kastepisteen tulisi pysyä koko ajan matalampana kuin palkeille 
menevän veden lämpötila. Erityisesti huomiota tulee kiinnittää kuivauksen riittävään 
tehokkuuteen kosteina ja kuumina kesäpäivinä. Kondenssin ehkäisemiseen voidaan tar-
vittaessa käyttää kondenssiantureita, jotka antavat rakennusautomaatiojärjestelmälle 
hälytyksen havaitessaan kondenssia palkkijärjestelmässä. Hälytystilanteessa palkeille 
menevän veden lämpötilaa väliaikaisesti nostetaan, kunnes tiivistymistä ei enää tapah-
du. 
Aktiivipalkkimalleista käytetyimpiä ovat pitkät, kapeat kattoasenteiset palkit sekä kaset-
timalliset ilmastointimodulit. Näistä molemmista on saatavilla sekä alakattoon integroi-
tavia että vapaaseen tilaan asennettavia versioita. Kuvassa 2.12 on esimerkki Swegonin 
valmistamasta alakattoasenteisesta ilmastointimoduulista. 
 
 
 
Kuva 2.12. Alakattoon asennettava aktiivinen ilmastointimoduuli Swegon Parasol. [19] 
  
Aktiivisten jäähdytyspalkkien etuna ovat hyvät säätömahdollisuudet, koska niin yksit-
täiselle patterille tulevaa vesivirtaa kuin tuloilmavirtaa voidaan halutessa säätää tilan 
tarpeen mukaisesti. Palkeilla on mahdollista saavuttaa hyvin muunneltava huonetilan 
jäähdytysjärjestelmä. Etuna on myös mahdollisuus vapaajäähdytyksen käyttöön, koska 
jäähdytystä hoidetaan suhteellisen korkealämpötilaisella jäähdytysvedellä. Heikkoutena 
on järjestelmän kohtuullisen suuri koko ja riippuvuus ilmanvaihtojärjestelmästä.  
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Aktiivipalkin toiminta perustuu pakotettuun konvektioon. Huonetilassa oleva lämmin 
ilma nousee ylöspäin ja jäähtyy kulkiessaan palkissa olevan lamellilämmönsiirtimen 
läpi. Patterin yläpuolella jäähtynyt ilma sekoittuu tuloilmasuuttimista puhallettavan vii-
leän tuloilman kanssa. Sekoittunut ilmavirta puhalletaan ulos huonetilaan patterin si-
vuista kattopinnan suuntaisesti. Palkkiin puhallettava tuloilmavirta myös kasvattaa pat-
terin läpi nousevaa eli indusoitua ilmavirtaa. Induktioilmiöstä johtuen aktiivipalkin 
jäähdytyspatterista on mahdollista saada useita kertoja suurempi jäähdytysteho verrattu-
na vastaavan kokoiseen passiiviseen jäähdytyspalkkiin. Palkin ilmavirtoja on alakatto-
asenteisen aktiivijäähdytyspalkin esimerkkitapauksessa esitetty kuvassa 2.13. [20] 
 
 
Kuva 2.13. Aktiivisen jäähdytyspalkin toimintaperiaate. [20] 
 
Aktiivipalkin jäähdytyspatterista saatavan jäähdytystehon suuruus riippuu palkkiin tule-
van tuloilmavirran määrästä ja nopeudesta ilmasuuttimissa, sekä jäähdytysveden lämpö-
tilatasoista ja virtausnopeudesta lamellipatterissa. Huoneilman kosteudella ei ole vaiku-
tusta tehoon, koska palkkien lämpötila pidetään ilman kastepisteen yläpuolella. Jos va-
kiokokoisen palkin patteriosan jäähdytystehoa halutaan kasvattaa, siihen voidaan käyt-
tää kahta tapaa: voidaan joko kasvattaa veden ja jäähdytettävän ilman keskimääräistä 
lämpötilaeroa palkin patterissa tai nostaa ilman nopeutta tuloilmasuuttimissa. Tämä voi-
daan tehdä joko ilmavirtaa lisäämällä tai tuloilmasuutinten kokoa pienentämällä. Jääh-
dytysteho lisääntyy, koska suurempi tuloilman nopeus kasvattaa patterin läpi nousevaa 
induktioilmavirtaa. Samalla patterin pakotettu konvektio tehostuu ja jäähdytysteho kas-
vaa.  
2.9.3 Puhallinkonvektorit 
Puhallinkonvektorit ovat puhaltimella varustettuja jäähdytyspattereita, jotka toimivat 
huonekohtaisina jäähdytyslaitteina. Konvektoreiden etuna on erityisesti hyvä te-
ho/kokosuhde sekä riippumattomuus tilan muun ilmavaihtojärjestelmän toiminnasta. 
Konvektoreita voidaan käyttää myös tilan lämmitykseen, jos patterille asennetaan yh-
teydet lämmitysvesiputkistoon. 
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Puhallinkonvektoreissa on tyypistä riippumatta samat pääkomponentit: kotelo, puhallin, 
jäähdytyspatteri ja tarvittavat vesiputkitukset. Puhallin kierrättää huoneilmaa lamelli-
mallisen jäähdytyspatterin läpi ja saa aikaan patteriin pakotetun konvektion. Patterin 
viilennys hoidetaan jäähdytysvesiputkistolla. Kondenssivettä varten laitteessa on kon-
denssivesiallas ja liitäntä viemäröintiä varten. Usein käytössä on kondenssivesipumppu. 
Laitteissa on lisäksi kierrätysilman suodatin, jonka puhtaudesta tulee huolehtia säännöl-
lisesti. [2] 
Suomessa uusissa asennuksissa käytetyimpiä puhallinkonvektorimalleja ovat kasetti-
malliset, alakattoasenteiset konvektorit. Näissä lämpimämpi huoneilma imetään kon-
vektorin keskiosasta ylös ja viilennetty ilma puhalletaan kasetin reunoilta katon suuntai-
sesti kaikkiin neljään eri suuntaan. Kuvassa 2.14 on esimerkki Fläkt Woodsin kasetti-
mallisesta puhallinkonvektorista. Kasettikonvektorien ohella käytetään laatikkomallisia, 
alakaton sisään asennettavia kiertoilmakonvektoreita ja vapaaseen tilaan asennettavia 
puhallinpattereita. 
 
 
Kuva 2.14. Kasettimallinen puhallinkonvektori. [21] 
 
Kasettikonvektoreita myydään eri teholuokissa, usein niin että ulkomitoiltaan samaan 
koteloon on saatavissa useita eri patterikokoja. Konvektoriin voidaan lisätä myös rai-
tisilmaliitäntä, jolloin kierrätysilmaan sekoitetaan raitista tuloilmaa hieman aktiivisen 
jäähdytyspalkin tavoin.  
Konvektorin tehoa säädetään jäähdytysvesivirran ja puhaltimen kierrosnopeuden avulla. 
Vesivirran säätö voi olla toteutettu 2- tai 3-tieventtiilein vesiverkoston pumpputyypistä 
riippuen. Konvektorin puhaltimen kierrosnopeutta voidaan säätää sen tyypistä riippuen 
joko portaattomasti tai valitsemalla esiasetetuista vakionopeuksista. Puhaltimen kierros-
luvun kasvattaminen nostaa laitteen äänitehotasoa, mikä voi joissain tiloissa aiheuttaa 
tyytymättömyyttä käyttäjissä. 
Puhallinkonvektorijärjestelmä voidaan suunnitella joko kondensoivaksi tai ei-konden-
soivaksi. Kondensoivassa vaihtoehdossa patterille tulevan jäähdytysveden lämpötila voi 
olla huoneilman kastepistelämpötilaa matalampi. Konvektorin jäähdytyspatteriin tiivis-
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tyy vettä ja patteri kuivaa huoneilmaa. Kondensointiin kuluvan jäähdytystehon osuus 
patterin kokonaistehosta kasvaa, mitä viileämmällä jäähdytysvedellä patteria käytetään. 
Tyypillisesti Suomessa on käytetty konvektoreissa samoja +7/+12 °C jäähdytysveden 
lämpötilatasoja kuin tuloilman jäähdytyspattereissa.  
Kuivaksi suunnitellussa konvektorijärjestelmässä patterille tulevan jäähdytysveden läm-
pötilan tulee olla koko ajan ilman kastepistelämpötilan yläpuolella. Näin kosteuden tii-
vistymistä ei tapahdu. Yhdestä kuivasta konvektorista saatava teho on huomattavasti 
kondensoivaa puhallinkonvektoria pienempi, mutta toisaalta energiaa ei kulu tarpeetto-
maan veden tiivistymiseen. Jos laitteissa ei ole kondenssiviemäröintiä, on tarpeellista 
käyttää kondenssiantureita. [2] 
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3 TARKASTELTAVA JÄRJESTELMÄ 
Tässä diplomityössä tarkastellaan seuraavaksi esiteltävän jäähdytysjärjestelmän suori-
tuskykyä ja mitoituskriteereitä. Järjestelmän kokoonpano on esitetty kuvassa 3.1. Kaa-
viosta puuttuvat yksittäiset automaatio- ja varolaitteet, paisuntasäiliöt sekä lauhdeliuos-
tankki, mutta pääkomponenteiltaan järjestelmä vastaa toteuttamiskelpoista jäähdytys-
suunnitelmaa. 
 
 
 
Kuva 3.1. Tarkasteltavan jäähdytysjärjestelmän pääputkikaavio. 
 
Tarkasteltavia vedenjäähdytyskonevaihtoehtoja on kaksi. Toinen on teholuokaltaan noin 
150 kW kierukkakompressori-vedenjäähdytyskone ja toinen noin 500 kW ruuvikomp-
ressorikone. Molempien koneiden valmistaja on italialainen RC Group. Koneiden suori-
tuskykytiedot on saatu käyttäen valmistajan RCWorld-valintaohjelman versiota 8.1. 
[22] Valittujen koneiden mallit ja tärkeimmät tekniset tiedot on esitelty taulukossa 3.1. 
Tarkasteltava scroll-vedenjäähdytyskone näkyy kuvassa 3.2 ja ruuvikompressorikone 
kuvassa 3.3. Kohteen jäähdytysvesiverkostossa ei ole jäänestoainetta.  
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Taulukko 3.1. Tarkasteltujen vedenjäähdytyskoneiden tekniset tiedot. 
 
Malli RC Manta T.150.P2.S.J8 RC Frigo Screw CLA 540 V2 
Kompressorit 2 kpl, kierukkakompressori 
(scroll) 
2 kpl, ruuvikompressori 
Kylmäainepiirejä 1 kpl 2 kpl 
Kylmäaine R410A R134a 
Kylmäainetäyttö 12,4 kg 185,5 kg 
Höyrystin- ja  
lauhdutintyyppi 
Juotetut levylämmönsiirti-
met 
Moniputkilämmönsiirtimet 
Säätötapa Kompressorit on/off Luistiventtiilit 
 
 
Kuva 3.2. RC Manta -vedenjäähdytyskone. [23] 
 
 
Kuva 3.3. RC Frigo Screw CLA -vedenjäähdytyskone. [24] 
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Lauhdutus on toteutettu välillisesti nesteenjäähdyttimellä. Lauhdeliuoksena on 35 
tilavuusprosentin vesi-etyleeniglykoliliuos, jonka lämpötilatasot vaihtuvat ulkoilman 
lämpötilan mukaan. Säätö hoidetaan automaatiojärjestelmällä kuvan 3.4 periaatteen 
mukaisesti. Ulkolämpötilan mittauspisteen oletetaan olevan katolla olevan nesteenjääh-
dyttimen läheisyydessä, eli erityisesti aurinkoisina päivinä mitattu lämpötila voi olla 
merkittävästi tavanomaista ulkolämpötilan mittauspistettä korkeampi. 
 
 
Kuva 3.4. Koneelle palaavan lauhdeliuoksen lämpötilan tl,paluu riippuvuus ulkolämpöti-
lasta tu. 
Tarkasteltava tuloilman jäähdytyspatteri on malliltaan Luvata QLCT. Luvata-konsernin 
Ruotsissa valmistettuja jäähdytyspattereita myy Suomessa Fläkt Woods. Patterin suori-
tuskykytiedot on saatu Luvata Coils -valintaohjelmalla [25]. Patterin koko ja ilmavirta 
ovat vakioituja taulukon 3.2 tietojen mukaisesti. 
 
Taulukko 3.2. Tarkasteltavan tuloilmapatterin ja tuloilmavirran tiedot. 
 
Patterimalli Luvata QLCT 
Ilmavirta 1 m3/s 
Ulkoilman lämpötila 27 °C 
Ulkoilman suhteellinen kosteus 55 % 
Otsapintanopeus 2 m/s 
Lamellipakan leveys 730 mm 
Lamellipakan korkeus 700 mm 
Lamelliväli 3 mm 
 
Järjestelmän puhallinkonvektorit ovat mallia Chiller BOX Vari 60. Kyseessä on kaset-
timallinen alakattoasenteinen konvektori. Laitteen tehoa voidaan säätää portaattomasti 
puhaltimen EC-moottorilla, mutta tässä työssä nopeuden muutoksia ei kuitenkaan huo-
 40 
mioida. Konvektorin suorituskykytiedot on saatu Chiller Option-valintaohjelmalla. [26] 
Konvektorin tekniset tiedot on koottu taulukkoon 3.3. ja itse laite on esitetty kuvassa 
3.5. 
 
Taulukko 3.3. Järjestelmän puhallinkonvektorin tiedot. [27] 
 
Konvektorimalli Chiller Box Vari 
Koko 60M-2 
Mitat (pituus x leveys x korkeus) 573 x 573 x 300 mm 
Puhallinnopeus mitoitusteholla normaali (nopeus 2) 
Ilmamäärä mitoitusteholla 100 l/s 
Äänenpainetaso mitoitusteholla 35 dB(A) 
 
 
Kuva 3.5. Chiller Box Vari -puhallinkonvektori. [27] 
 
Järjestelmän aktiiviset jäähdytyspalkit ovat mallia Fläkt Woods IQID. Kyseessä on ala-
kattoasenteinen pitkä jäähdytyspalkki. Tarkasteltavan palkkimallin tarkemmat tekniset 
tiedot on koottu taulukkoon 3.4 ja kuva itse laitteesta on kuvassa 3.6. Palkin suoritusky-
kytiedot on saatu käyttäen Fläkt Woods ExSelAir -valintaohjelmaa. [28] 
 
Taulukko 3.4. Tarkasteltavan aktiivisen jäähdytyspalkin tiedot. 
 
Palkkimalli Fläkt Woods IQID 
Ilmavirta 25 l/s 
Sisäilman lämpötila 25 °C 
Sisäilman suhteellinen kosteus 50 % 
Sisäkaton pintalämpötila 25,5 °C 
Palkin pituus 240 cm 
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Kuva 3.6. Fläkt Woods IQID-jäähdytyspalkki. [29] 
 
Esiteltyjen laitteiden lisäksi järjestelmä sisältää tavanomaiset automaatio- ja ohjauslait-
teet sekä pumput. Jäähdytysvesiputkiston materiaalina on 1,6 mm paksuinen teräsputki, 
joka eristetään 13 mm Armaflex-solukumieristeellä.  
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4 JÄRJESTELMÄKOMPONENTTIEN SUORI-
TUSKYKYTARKASTELU 
4.1 Vedenjäähdytyskoneen hyötysuhde 
Tarkastellaan valittujen vedenjäähdytyskoneiden hyötysuhteen käyttäytymistä eri jääh-
dytysveden ja lauhdeliuoksen lämpötiloilla. Tarkasteltavien koneiden mallit ja tekniset 
tiedot löytyvät luvusta 3. Tulokset on saatu käyttäen konevalmistajan RCWorld-
valintaohjelman versiota 8.1. [22] 
4.1.1 Kierukkakompressorikone  
Kuvassa 4.1 on tarkasteltu scroll-vedenjäähdytyskoneen kylmäkertoimen riippuvuutta 
koneelta lähtevän jäähdytysveden lämpötilasta sekä meno- ja paluuveden lämpötilaeros-
ta (delta t, [°C]). Lauhdeliuospiirin olosuhteet ovat tarkasteltavassa tilanteessa vakiot: 
liuos lähtee vedenjäähdytyskoneelta +42 °C:isena ja palaa nesteenjäähdyttimeltä +36 
°C:isena. Tilanne vastaa vedenjäähdytyskoneen toimintaa mitoitustilanteessa, silloin 
kun jäähdytyskuormitus on tasainen. 
 
 
Kuva 4.1. Tarkastellun scroll-vedenjäähdytyskoneen kylmäkertoimen riippuvuus lähte-
vän jäähdytysveden lämpötilasta sekä meno- ja paluuveden lämpötilaerosta.[22] 
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Kuvasta nähdään, että sekä verkoston jäähdytysveden menolämpötilan nosto että mitoi-
tuslämpötilaeron kasvattaminen parantavat koneiston kylmäkerrointa. Ilmiö johtuu siitä, 
että vedenjäähdytyskoneen kylmäaineen höyrystymislämpötila nousee. Höyrystymis-
lämpötilan nousu johtaa parempaan kylmäkertoimeen, sillä lauhtumis- ja höyrystymis-
lämpötilojen välinen erotus pienenee. Tarkastellulla vedenjäähdytyskonemallilla jääh-
dytysveden menolämpötilan yhden asteen korotus parantaa hyötysuhdetta vajaat 3 pro-
senttia ja lämpötilaeron kasvattaminen yhdellä asteella noin yhden prosentin. 
Myös koneen kokonaisjäähdytysteho muuttuu valittujen veden lämpötilatasojen mu-
kaan. Saman scroll-vedenjäähdytyskoneen huipputehon riippuvuutta jäähdytysveden 
menolämpötilasta sekä meno- ja paluuveden lämpötilaerosta on tarkasteltu kuvassa 4.2.  
 
Kuva 4.2. Tarkastellun scroll-vedenjäähdytyskoneen jäähdytystehon riippuvuus lähte-
vän jäähdytysveden lämpötilasta sekä meno- ja paluuveden lämpötilaerosta. [22] 
 
Koneen jäähdytysteho kasvaa jäähdytysveden lämpötilatason noustessa, mikä johtuu 
kylmäaineen tiheyden kasvusta höyrystymislämpötilan ja -paineen noustessa. Tämä 
johtaa kylmäaineen massavirran kasvamiseen ja samalla myös kompressorin häviöiden 
pienentymiseen. Näin höyrystimen teho eli käytännössä jäähdytysteho kasvaa. 
Jäähdytysveden lämpötilatasojen ohella tutkitaan myös lauhdeliuoksen lämpötilan vai-
kutusta koneen kylmäkertoimeen. Scroll-vedenjäähdytyskoneen kylmäkertoimen käyt-
täytymistä eri lauhdeliuoksen lämpötiloilla on kuvattu kuvassa 4.3. Tässä tarkasteluti-
lanteessa jäähdytysveden lämpötilatasoina ovat vakioidut +7/+12 °C:ta. 
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Kuva 4.3. Tarkastellun scroll-vedenjäähdytyskoneen kylmäkertoimen riippuvuus palaa-
van lauhdeliuoksen lämpötilasta sekä meno- ja paluuliuoksen välisestä lämpötilaerosta. 
[22] 
 
Kuvasta nähdään, että koneen kylmäkerroin paranee niin palaavan liuoksen lämpötilaa 
laskemalla, kuin liuoksen meno- ja paluulämpötilojen eroa pienentämällä. Molemmat 
johtavat kylmäaineen lauhtumislämpötilan laskuun, sekä sitä kautta höyrystymis- ja 
lauhtumislämpötilojen välisen eron pienentymiseen. Myös tämä johtaa parempaan kyl-
mäkertoimeen, kuten alaluvussa 2.6.1 osoitettiin. Tarkastellulla koneella yhden asteen 
nosto lauhdepiirin meno- ja paluuliuoksen lämpötilaerossa tarkoittaa noin 1-2 % kylmä-
kertoimen parannusta, hieman toiminta-alueesta riippuen.  
4.1.2 Ruuvikompressorikone 
Ruuvikompressorikoneen kylmäkertoimen käyttäytyminen eri vesi- ja liuoslämpötiloilla 
noudattaa samoja periaatteita kuin aiemmin esitetyllä scroll-vedenjäähdytyskoneellakin. 
Kylmäkerroin riippuu höyrystymis- ja lauhtumislämpötilojen välisestä lämpötilaerosta 
käytetyn kompressorin tyypistä riippumatta. 
Kuvassa 4.4 on tarkasteltu ruuvikompressoreita käyttävän vedenjäähdytyskoneen kyl-
mäkertoimen riippuvuutta koneelta lähtevän jäähdytysveden lämpötilasta sekä meno- ja 
paluuveden lämpötilaerosta. Tarkastelutilanteessa lauhdeliuoksen lämpötilat on vakioitu 
+36/+42 °C:seen. 
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Kuva 4.4. Tarkastellun ruuvikompressori-vedenjäähdytyskoneen kylmäkertoimen riip-
puvuus lähtevän jäähdytysveden lämpötilasta sekä meno- ja paluuveden lämpötilaeros-
ta. [22] 
 
Koneella saavutettavan kokonaisjäähdytystehon riippuvuutta vedenjäähdytyskoneelta 
lähtevän jäähdytysveden lämpötilasta ja lämpötilaerosta on tarkasteltu kuvassa 4.5. 
Lauhdeliuoksen lämpötilat ovat edelleen vakioidut +36/+42 °C:seen. 
 
 
Kuva 4.5. Tarkastellun ruuvikompressori-vedenjäähdytyskoneen huipputehon riippu-
vuus lähtevän jäähdytysveden lämpötilasta sekä meno- ja paluuveden lämpötilaerosta. 
[22] 
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Koneen kylmäkertoimen riippuvuutta lauhdeliuoksen paluulämpötilasta ja mitoitusläm-
pötilaerosta on tarkasteltu kuvassa 4.6. Nyt jäähdytysveden lämpötilat on vakioitu 
+7/+12 °C:seen. 
 
Kuva 4.6. Tarkastellun ruuvikompressori-vedenjäähdytyskoneen kylmäkertoimen riip-
puvuus lauhdeliuoksen paluulämpötilasta ja lämpötilaerosta. [22] 
 
Pelkän vedenjäähdytyskoneen kannalta tarkasteltuna jäähdytysjärjestelmän energiate-
hokkuus saataisiin maksimoitua pienentämällä jäähdytysveden ja lauhdeliuoksen välistä 
lämpötilaeroa mahdollisimman paljon. Käytännön suunnittelussa näin ei voida kuiten-
kaan loputtomasti toimia, sillä jäähdytysveden lähtölämpötilan ja mitoituslämpötilaeron 
kasvattaminen pienentävät jäähdytyslaitteista saatavaa tehoa.  
Vedenjäähdytyskoneen lauhdelämpötila määräytyy käytännössä ulkolämpötilan mu-
kaan. Lauhdeliuoksen lämpötilan lasku pienentää lämpötilaeroa ulkoilman kanssa, mikä 
puolestaan suurentaa tarvittavan nesteenjäähdyttimen kokoa. Tämä puolestaan kasvattaa 
jälleen investointikustannusta.  
4.2 Jäähdytys tuloilmapatterilla 
Tuloilman jäähdytyspatterin tarkastelussa tutkitaan lamellipatterin mitoittamista eri 
jäähdytysveden lämpötilatasoille. Tarkasteltavan patterin koko sekä ilmavirran tiedot on 
esitetty taulukossa 3.2. Mitoitus tehdään patterin putkirivien määrää eli patterin syvyyttä 
sekä patterin vesiteiden määrää muuttamalla.  Patterilta lähtevän ilman lämpötilalle on 
esitetty tavoitearvo, johon tehdyillä mitoitusratkaisuilla pyritään pääsemään. Käytän-
nössä patterin jälkeen saavutettu ilman lämpötila vaihtelee ± 0,4 °C tavoitearvosta, kos-
ka valintaohjelma tarjoaa mitoitusoptioita vain rajallisen määrän. Tämä johtaa myös 
siihen, että pattereiden kokonaisjäähdytystehot vaihtelevat hieman. 
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Ensimmäisessä tarkastelutilanteessa patterilta lähtevän tuloilman tavoitelämpötila on  
17 °C. Eri lämpötiloille mitoitettujen patterien tiedot on esitetty taulukossa 4.1. 
 
Taulukko 4.1. Jäähdytyspattereiden mitoitustiedot, patterilta lähtevän ilman tavoite-
lämpötila 17 °C. [25] 
 
 Tuloilma Teho Painehäviöt Mitoitus 
Veden läm-
pötilat [°C] 
t [°C] RH [%] 
P_kok 
[kW] 
SHR 
ilma 
[Pa] 
vesi 
[kPa] 
Putkiri-
vien lkm 
Vesitei-
den lkm 
6 / 10 17 80 20,2 0,59 55 62 3 12 
6 / 11 17,2 80 19,4 0,60 55 64 3 14 
6 / 12 17,2 88 16,9 0,71 73 2,4 4 6 
6 / 13 16,8 88 17,8 0,69 73 4,4 4 8 
6 / 14 17 88 17,5 0,70 70 4,9 4 10 
7 / 11 17,1 87 17,3 0,69 73 1,7 4 4 
7 / 12 16,9 87 17,8 0,68 73 3,6 4 6 
7 / 13 16,8 88 18,7 0,69 73 6 4 8 
7 / 14 17,1 88 17,3 0,70 71 6 4 10 
7 / 15 16,8 88 18,1 0,69 71 19 4 16 
8 / 12 16,8 87 18,5 0,67 73 6 4 6 
8 / 13 16,8 87 18,2 0,67 73 8 4 8 
8 / 14 16,6 88 18,9 0,67 73 33 4 16 
8 / 15 16,9 88 17,6 0,69 71 22 4 16 
8 / 16 17 87 17,5 0,68 69 31 4 20 
9 / 13 16,8 87 18,3 0,67 73 13 4 8 
9 / 14 16,8 87 18,5 0,67 73 44 4 16 
9 / 15 17,1 88 17 0,70 72 28 4 16 
9 / 16 16,8 91 17,2 0,73 92 1,6 6 8 
9 / 17 16,7 92 17,4 0,74 92 2,5 6 10 
10 / 14 17 87 18 0,68 73 63 4 16 
10 / 15 16,7 91 17,1 0,72 93 1,4 6 6 
10 / 16 16,6 91 17,4 0,72 93 2,1 6 8 
10 / 17 16,7 91 17,2 0,72 92 3,1 6 10 
10 / 18 17 90 16,8 0,73 91 3,6 6 12 
 
Taulukosta nähdään, että haluttuun tuloilman lämpötilaan päästään melko korkeillakin 
veden lämpötiloilla pelkästään 4-putkirivistä lamellipatteria käyttäen. Patteri saadaan 
säädettyä haluttuun jäähdytystehoon pelkästään vesiteiden määrää muuttamalla. Vesi-
teiden määrän lisääminen kasvattaa vesivirtauksen Reynoldsin lukua, mikä johtaa patte-
rin vesipuolen parempaan lämmönsiirtokertoimeen. Samalla patterin vesipuolen paine-
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häviö kasvaa, mutta koko ilmanvaihtojärjestelmän energiatehokkuuden kannalta tärke-
ämpi ilmapuolen painehäviö pysyy vakiona. Selkeä tarve 6-rivisen patterin käyttöön 
ilmenee vasta kun jäähdytysveden tulolämpötila on kymmenen astetta tai enemmän. 
Tätä tulosta ei kuitenkaan voida yleistää kaikille pattereille, sillä lämmönsiirto-
ominaisuudet muuttuvat myös ilmavirran otsapintanopeuden ja patterin lamellivälin 
mukaan. 
Taulukosta 4.1 nähdään myös ilman jäähdytysprosessin keskimääräisen SHR-arvon 
kasvu jäähdytysveden lämpötilojen noustessa. Voimakkaimmat muutokset arvossa ta-
pahtuvat, kun siirrytään 3-rivisestä patterista 4-riviseen, sekä 4-rivisestä patterista 6-
riviseen patteriin. SHR-arvon muutokset saman patterisyvyyden sisällä ovat usein hyvin 
pieniä. Tämän havainnon perusteella jäähdytyksen latentin tehon eli ilmankuivauksen 
osuus kokonaistehosta riippuu erityisesti jäähdytyspatterin syvyydestä, eikä niinkään 
käytetyistä lämpötiloista. 
Toisessa tarkastelutilanteessa patterista lähtevän tuloilman tavoitelämpötila on asteen 
aiempaa viileämpi eli 16 °C. Eri veden lämpötiloille mitoitettujen patterien tiedot on nyt 
esitetty taulukossa 4.2. Voidaan havaita, että taulukon 4.2 jäähdytysprosessien SHR-
arvot ovat keskimäärin pienempiä kuin vastaavat arvot taulukossa 4.1. Tämä osoittaa, 
että latentin jäähdytystehon suhteellinen osuus kokonaistehosta kasvaa, mitä kylmem-
mäksi ilma patterissa jäähdytetään. Latentin jäähdytystehon kasvaessa laskee myös tu-
loilman kastepiste, mikä on esimerkiksi jäähdytyspalkkien kondenssiriskin välttämisek-
si toivottavaa. 
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Taulukko 4.2. Jäähdytyspattereiden mitoitustiedot, patterilta lähtevän ilman tavoite-
lämpötila 16 °C. [25] 
 
 Tuloilma Teho Painehäviöt Mitoitus 
Veden läm-
pötilat [°C] 
t [°C] RH [%] 
P_kok 
[kW] 
SHR 
ilma 
[Pa] 
vesi 
[kPa] 
Putkiri-
vien lkm 
Vesitei-
den lkm 
6 / 10 15,5 87 22,5 0,62 79 8 4 6 
6 / 11 15,5 88 22,3 0,63 73 12 4 8 
6 / 12 15,9 88 20,9 0,64 73 12 4 10 
6 / 13 15,7 88 21,3 0,63 73 32 4 16 
6 / 14 15,9 89 20,4 0,65 73 42 4 20 
7 / 11 16,1 87 20,5 0,64 73 7 4 6 
7 / 12 16,1 88 20,3 0,65 73 10 4 8 
7 / 13 15,9 88 20,9 0,64 73 40 4 16 
7 / 14 16,1 88 20 0,65 73 51 4 20 
7 / 15 16,2 92 18,8 0,70 95 1,5 6 8 
8 / 12 16,1 87 20,8 0,64 73 24 4 10 
8 / 13 16,1 87 20,6 0,64 73 54 4 16 
8 / 14 16,3 92 18,2 0,71 95 1,1 6 6 
8 / 15 16 92 19,2 0,69 96 1,9 6 8 
8 / 16 16 92 19,3 0,69 95 3 6 10 
9 / 13 16,3 87 20,1 0,65 73 77 4 16 
9 / 14 16 93 19 0,71 97 1,7 6 6 
9 / 15 15,9 93 19,2 0,70 96 2,6 6 8 
9 / 16 16 92 19,1 0,69 95 3,7 6 10 
9 / 17 16,2 92 18,8 0,70 94 4,4 6 12 
10 / 14 15,8 94 19,2 0,71 94 2,6 6 6 
10 / 15 15,9 93 19,1 0,70 97 3,5 6 8 
10 / 16 16,1 93 18,8 0,71 95 4,7 6 10 
10 / 17 15,9 93 19,3 0,70 95 10 6 14 
10 / 18 16,4 91 18,1 0,70 92 7 6 14 
 
Patterin jäähdytystehon SHR-arvoissa on jälleen havaittavissa selkeä korotus siirryttäes-
sä neljärivisestä patterista 6–riviseen. Tämä tukee taulukossa 4.1 tehtyä havaintoa siitä, 
että lyhyt patteri kuivaisi ilmaa syvää patteria tehokkaammin. Taulukon 4.2 mukaiset 
tuloilman tilapisteet on merkitty kuvan 4.7 h,x-piirrokseen, josta voidaan myös havaita 
erisyvyisten patterien ilmankuivaustehon ero.  
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Kuva 4.7. Patterista poistuvan ilman tila eri putkirivien määrillä. Ilman tilapisteet tau-
lukon 4.2 mukaiset. 
 
Ilmiö johtuu patterin lämpöteknisestä toiminnasta: useampia putkirivejä sisältävän pat-
terin lämmönsiirtopinta on suuri, minkä takia patterista poistuvan ilman tila on lähem-
pänä 100 % suhteellista kosteutta. Jos patterilta poistuvan ilman lämpötila pidetään kai-
kissa tarkastelutilanteissa vakiona, tarkoittaa suurempi suhteellinen kosteus myös suu-
rempaa absoluuttista kosteutta. Näin voidaan todeta, että pienempi lämmönsiirtopinta 
kuivaa ilmaa tehokkaammin mikäli ilman tulo- ja poistumislämpötilat pidetään vakioi-
na. 
Kastepisteeltään vastaavat eli latentilta jäähdytystehontarpeeltaan yhtä suuret tuloilman 
tilat saavutetaan 4-rivisellä patterilla jäähdyttämällä ilma 17 asteeseen ja 6-rivisellä 16 
asteeseen. Tuntuva teho ja sitä kautta myös jäähdytyksen kokonaisteho on kuitenkin 
jälkimmäisessä tapauksessa suurempi. 4-rivisellä patterilla on siis mahdollista saavuttaa 
sama sisäilman kastepiste pienemmällä jäähdytystehontarpeella kuin 6-rivisellä patteril-
la. 
Yhteenvetona voidaan todeta, että jäähdytyspatterin putkirivien ja vesiteiden määrän 
muuttaminen tarjoavat hyvät mahdollisuudet mitoittaa patteri halutuille jäähdytysveden 
lämpötiloille. Usein mitoitus korkeammalle vedenlämpötilalle onnistuu pelkästään vesi-
puolen painehäviötä kasvattamalla. Vesipuolen painehäviön kasvattaminen on patterin 
syvyyden lisäämistä järkevämpää, sillä vesipuolen virtausta ajetaan maksimiarvollaan 
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vain muutamia kymmeniä tunteja vuodessa, kun taas ilmapuolen virtausta ympäri vuo-
den.  
Jäähdytyspatterin pieniin vesipuolen painehäviöihin liittyy myös osatehoille säätämi-
seen liittyviä riskejä: tyypillisillä säätöratkaisuilla toteutettuna osatehotilanteessa patte-
rin virtaama pienenee eli myös vesipuolen painehäviö pienenee. Jos mitoitustilanteen 
painehäviö on valmiiksi vähäinen, vaarana on että osatehoilla virtaus muuttuu laminaa-
riksi. Tämä laskee voimakkaasti patterin vesipuolen lämmönsiirtokerrointa eli käytän-
nössä voi romahduttaa patterin jäähdytystehon. Tämä tekee patterista myös epästabiilin 
säädettävän. Ongelmaa voidaan kiertää käyttämällä sunttipumppua, joka ylläpitää patte-
rissa koko ajan vakiovirtaamaa. Tällöin tehonsäätö hoidetaan jäähdytysveden lämpöti-
lan avulla sekoittaen patterista palaavaa lämpimämpää vettä sinne johdettuun viileään 
veteen. 
Tuloksista huomataan myös, että 5-rivinen jäähdytyspatteri sopisi moniin sovelluksiin 
erinomaisesti. Tämä mahdollistaisi korkeampien vedenlämpötilojen käytön ilman, että 
on turvauduttava sunttipumpun kaltaisiin erikoisratkaisuihin. Tällaisten patterien val-
mistaminen on kuitenkin huomattavasti harvinaisempaa kuin 4- ja 6-rivisten mallien. 
4.3 Jäähdytys puhallinkonvektoreilla 
Tutkitaan puhallinkonvektorin toimintaa huipputehontarpeella, jolloin sisäilman tila on t 
= 25 C°, ϕ = 50 %. Taulukossa 4.3 on tarkasteltu konvektorin tehoarvoja eri jäähdytys-
veden lämpötiloilla. Tarkastellun puhallinkonvektorin tiedot löytyvät taulukosta 3.3. 
Suoritusarvot on laskettu Chiller Option -mitoitusohjelmalla. [26] 
Tuloksista huomataan odotetusti, että konvektorista saatava huipputeho pienenee jääh-
dytysveden tulolämpötilan noustessa sekä veden mitoituslämpötilaeron kasvaessa. Jääh-
dytysveden lämpötilatasojen korotus johtaa konvektorin ilma- ja vesipuolen keskimää-
räisen lämpötilaeron pienentymiseen, mikä taas pienentää konvektorin patterin lämmön-
siirtokerrointa. Jäähdytyksen SHR-arvo kasvaa veden keskilämpötilan noustessa eli 
ilmankuivauksen osuus pienenee.  
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Taulukko 4.3. Tarkasteltavan puhallinkonvektorin tehotiedot eri jäähdytysveden lämpö-
tiloilla. [26] 
 
 Teho  
Veden läm-
pötilat [°C] 
Tuntuva 
[W] 
Kokonais- 
[W] 
SHR 
Vesivirta 
[l/s] 
Veden paine-
häviö [kPa] 
6 / 10 2010 3010 0,67 0,180 61,4 
6 / 11 1990 2920 0,68 0,139 39,1 
6 / 12 1960 2790 0,70 0,111 26,3 
6 / 13 1920 2610 0,74 0,089 17,8 
6 / 14 1870 2390 0,78 0,071 12,1 
7 / 11 1900 2760 0,69 0,165 52,2 
7 / 12 1870 2640 0,71 0,126 32,6 
7 / 13 1840 2470 0,74 0,098 21,1 
7 / 14 1790 2260 0,79 0,077 13,8 
7 / 15 1760 2190 0,80 0,065 10,4 
8 / 12 1790 2480 0,72 0,148 43,2 
8 / 13 1750 2330 0,75 0,111 26 
8 / 14 1710 2140 0,80 0,085 16,3 
8 / 15 1680 2070 0,81 0,071 11,7 
8 / 16 1640 2000 0,82 0,060 8,8 
9 / 13 1670 2180 0,77 0,130 34,2 
9 / 14 1630 2010 0,81 0,096 20 
9 / 15 1600 1940 0,82 0,077 13,7 
9 / 16 1560 1870 0,83 0,064 9,9 
9 / 17 1520 1800 0,84 0,054 7,3 
10 / 14 1550 1870 0,83 0,112 26 
10 / 15 1520 1810 0,84 0,087 16,6 
10 / 16 1480 1750 0,85 0,070 11,4 
10 / 17 1440 1680 0,86 0,057 8,1 
10 / 18 1390 1600 0,87 0,048 6 
 
Puhallinkonvektoreiden mitoitus on tehty tyypillisesti jäähdytysveden lämpötiloille 
+7/+12 °C. Muita mahdollisia mitoituslämpötiloja on mielekästä verrata tähän referens-
sitasoon. Konvektorista saatavaa suhteellista tehoa eri lämpötiloilla on havainnollistettu 
kokonaisjäähdytystehon osalta kuvassa 4.8 ja pelkän tuntuvan jäähdytystehon osalta 
kuvassa 4.9. Referenssinä (100 %) ovat konvektorin tehot lämpötiloilla +7/+12 °C. 
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Kuva 4.8. Kasettimallisen puhallinkonvektorin suhteellinen kokonaisjäähdytysteho eri 
jäähdytysveden lämpötiloilla. [26] 
 
 
Kuva 4.9. Kasettimallisen puhallinkonvektorin suhteellinen tuntuva jäähdytysteho eri 
jäähdytysveden lämpötiloilla. [26] 
 
Kuvista on huomattavissa, että konvektorin tuntuva jäähdytysteho laskee jäähdytysve-
den lämpötilojen noustessa huomattavasti kokonaisjäähdytystehoa hitaammin. Esimer-
kiksi kaukojäähdytyskohteissa usein käytetyillä +10/+18 °C -lämpötilatasoilla konvek-
torin kokonaisjäähdytysteho putoaa 39 prosenttia referenssitasosta, mutta tuntuva jääh-
dytysteho vain 26 prosenttia.  
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4.4 Jäähdytys jäähdytyspalkeilla 
Tässä työssä jäähdytyspalkkien tarkastelu rajataan koskemaan vain aktiivisia jäähdytys-
palkkeja. Tarkasteltavan palkin malli- ja muut tiedot löytyvät taulukosta 3.4. Palkin suo-
rituskykytiedot on saatu Fläkt Woods ExSelAir -valintaohjelmalla. [28] 
Tarkastelussa tutkitaan palkin ilmapuolen painehäviön vaikutusta palkin jäähdytyspatte-
rista saatavaan tehoon. Palkin ilmapuolen painehäviötä dp [Pa] muutetaan vaihtamalla 
palkin ilmasuuttimien määrää suurimmasta 18/18 (vasen puoli/oikea puoli) -arvosta 
pienempään. Ilmavirta pidetään vakiona 25 l/s. Sama ilman nopeuden kasvuvaikutus 
saataisiin aikaan myös lisäämällä palkin tuloilmavirtaa. Palkin patteriteho eri jäähdytys-
veden tulolämpötiloilla on esitetty kuvassa 4.10 tulo- ja paluuveden lämpötilaerona 2 
°C, sekä kuvassa 4.11 tulo- ja paluuveden lämpötilaerona 3 °C. 
 
Kuva 4.10. Aktiivipalkin patterin jäähdytysteho, jäähdytysveden lämpötilamuutos 2 °C. 
[28]  
 
 
Kuva 4.11. Aktiivipalkin patterin jäähdytysteho, jäähdytysveden lämpötilamuutos 3 °C. 
[28] 
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Kuvista voidaan huomata, että patteritehon käyttäytyminen riippuu voimakkaasti pai-
nehäviöllä aikaansaatavasta tuloilman puhallusnopeudesta. Mitä suurempi tuloilman 
nopeus on, sitä suuremmaksi kasvaa patterin läpi nouseva indusoitu ilmavirta sekä kon-
vektiivinen lämmönsiirtokerroin patterissa. Painehäviön suurentaminen kuitenkin kas-
vattaa kanavapuhaltimen energiakustannuksia. 
4.5 Jäähdytys vapaajäähdytyksellä 
Vapaajäähdytyksen hyödyntämispotentiaalia rajoittaa aina jäähdytysjärjestelmään valit-
tu veden lämpötilataso. Mitä korkeampi laitteissa kiertävän jäähdytysveden lämpötila 
on, sitä suurempi vuosittainen käyttöaika vapaajäähdytysjärjestelmälle on mahdollista 
saada.  Tarkastellaan vapaajäähdytyksen mahdollisia käyttötunteja Tampereen säätieto-
jen ulkolämpötilan pysyvyyskäyrän avulla. Käyrä on esitetty kuvassa 4.12. [30] 
 
   
Kuva 4.12. Tampereen säätietojen mukainen ulkolämpötilan pysyvyyskäyrä. [30] 
 
Lämpötilojen pysyvyyskäyrästä voidaan selvittää, kuinka monta vuosittaista vapaajääh-
dytystuntia lisää voidaan saavuttaa yhden asteen jäähdytysveden lämpötilan nostolla. 
Tämä tarkastelu ei ota kantaa vaadittuun lämpötilaeroon jäähdytysveden ja ulkolämpöti-
lan välillä. Kunkin lämpötilavälin pysyvyys tunteina on koottu taulukkoon 4.4. 
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Taulukko 4.4. Tampereen säätietojen mukaiset ulkolämpötilavälien pysyvyydet. [30] 
 
Ulkolämpötilat [°C] 
Pysyvyys [h] 
Alin Ylin 
- 5 - 4 189 
- 4 - 3 218 
- 3 - 2 253 
- 2 - 1 351 
- 1 0 416 
0 1 503 
1 2 474 
2 3 387 
3 4 299 
4 5 310 
5 6 291 
6 7 279 
7 8 265 
8 9 263 
9 10 295 
10 11 284 
 
Mikäli esimerkiksi jäähdytysveden lämpötila on seitsemän astetta ja järjestelmän läm-
mönsiirtimien vaatima yhteinen lämpötilaero 10 astetta, voidaan jäähdytysveden lämpö-
tilan nostolla 8 asteeseen saavuttaa 253 vapaajäähdytystuntia lisää.  
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5 KANNATTAVUUSLASKELMAT 
Järjestelmän jäähdytysveden lämpötilan korottaminen parantaa vedenjäähdytyskoneen 
kylmäkerrointa, kuten aiemmissa luvuissa on osoitettu. Samanaikaisesti yksittäisten 
jäähdytyslaitteiden teho laskee, jota on kompensoitava joko jäähdytyslaitteiden läm-
mönsiirtopintoja eli laitteiden kokoa kasvattamalla, tai laitteiden lukumäärää lisäämällä. 
Tämän luvun tavoitteena on määrittää, onko lämpötilojen nostolla saavutettava energia-
tehokkuusparannus riittävän suuri kattamaan kohonneet investointikulut.  
5.1 Käytetty investointilaskentamenetelmä 
5.1.1 Nykyarvomenetelmä 
Taloudellisesti optimaalisen järjestelmäratkaisun valinta perustuu syntyviin elinkaari-
kustannuksiin. Elinkaarikustannuksissa tarkastellaan järjestelmästä aiheutuvia kustan-
nuksia sen koko elinkaaren ajalta, joten huomioitavia tekijöitä ovat hankintakulut, käyt-
tökulut, huolto- ja ylläpitokulut sekä mahdollinen jäännös-/jälleenmyyntiarvo. Tässä 
työssä ei tehdä täysin kattavia elinkaarilaskelmia, vaan tarkastellaan ainoastaan järjes-
telmän investointikustannuksia sekä sähköenergian ostosta aiheutuvia käyttökuluja. [31] 
Rahan arvon oletetaan tulevaisuudessa laskevan, eli nykyhetkessä aiheutuvat kustan-
nukset ovat merkittävämpiä kuin vastaavan suuruiset kustannukset tulevaisuudessa. 
Tästä syystä järjestelmän käytön aikana aiheutuvat käyttökustannukset diskontataan, eli 
ne siirretään järjestelmän hankintahetkeen. Diskonttauksessa käytetään nykyarvomene-
telmää. Tulevaisuudessa syntyvä kulu tai tuotto saadaan diskontattua nykyhetkeen kaa-
valla (5.1). 
 
 
𝐶𝑛 =
𝐾𝑛
(1 + 𝑖)𝑛𝑗
 (5.1) 
 
jossa 
𝐶𝑛 on kyseisen kulun tai tuoton nykyarvo [€] 
𝐾𝑛   on kulun tai tuoton arvo ajanhetkellä n [€] 
𝑖   on laskentakorkokanta 
𝑛𝑗   on investointihetkestä kuluneiden vuosien määrä 
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Eri jäähdytysjärjestelmävaihtoehtojen kokonaiskustannuksia päästään vertailemaan, kun 
lasketaan yhteen nykyhetkeen sijoittuvat järjestelmän hankintakustannukset ja tarkaste-
luaikana aiheutuvien käyttökulujen nykyarvot.  
Laskentakorkokanta kuvastaa sitä vuosittaista tuottoprosenttia, joka olisi mahdollisesti 
saatu sijoittamalla sama raha markkinoille. Rakennusten energiansäästötoimenpiteiden 
kannattavuutta arvioitaessa on perusteltua valita laskentakorkokanta väliltä 2-5 %. Tässä 
työssä käytetään kolmen prosentin laskentakorkoa. Sähkön hintana laskelmissa käytet-
tiin arviota 80 €/MWh, niin että sähkön hinta nousee vuosittain 4,6 %. Hinnan oletetaan 
sisältävän varsinaisen sähköenergiakustannuksen, siirtomaksut ja verot. Käytetty sähkön 
hintakehitys perustuu Green Building Council Finlandin ohjeistukseen rakennusten 
elinkaarilaskennasta. [31, 32] 
5.1.2 Sähköenergiankulutuksen arviointiperiaate 
Tarkastellun jäähdytysjärjestelmän käyttökuluista merkittävin on vedenjäähdytyskoneen 
sähkönkulutus. Valtaosa tämän kulutuksen arviointiin saatavilla olevasta laskentaohjeis-
tuksesta, esimerkiksi ympäristöministeriön Jäähdytysjärjestelmien energialaskentaopas 
[16], olettaa jäähdytyksen tapahtuvan vakiokylmäkertoimella. Todellisuudessa koneen 
kylmäkerroin muuttuu säädettävän lauhtumislämpötilan ansiosta. Kehittynein työkalu 
kulutuksen arviointiin olisi dynaaminen energiasimulointiohjelmisto, johon on integroi-
tu normaalia kattavammat vedenjäähdytyskone- ja jäähdytyslaitemallit. Tässä työssä 
dynaamista simulointia ei käytetty, koska saatujen tulosten ei haluttu riippuvan tietyn 
rakennuskohteen lämpödynamiikasta.  
Tätä diplomityötä varten kehitetty vedenjäähdytyskoneen sähköenergiankulutuksen las-
kentamenetelmä perustuu vedenjäähdytyskoneiden ESEER-kylmäkertoimen määritel-
mään, paikkakuntakohtaiseen ulkolämpötilan pysyvyyskäyrään ja aiemmin erilaisten 
ilmastoinnin jäähdytysjärjestelmien käyntiajoista tehtyihin havaintoihin. Laskentamene-
telmän perusajatuksena on järjestelmän vuosittaisen energiankulutuksen jakautuminen 
kuvitteellisille tehoportaille. Jäähdytysjärjestelmän tai sen osan vuotuinen käyttöaika 
𝜏𝑘𝑜𝑘 jaetaan 1-4 tehoportaaseen, joille jokaiselle määritetään oma jäähdytysenergian 
tuotannossa käytettävä kylmäkertoimensa sekä kokonaiskäyntiaikansa. Tehoportaat ovat 
100, 75, 50 sekä 25 prosenttia jäähdytysjärjestelmän mitoitustehosta. Eri tehoportaita 
vastaavat järjestelmän käyntiajat voidaan määrittää joko käsin, tai ne voidaan laskea 
kertomalla järjestelmän vuosittaista kokonaiskäyntiaikaa ESEER-kylmäkertoimen mää-
ritelmässä esitetyillä osakertoimilla 0,03-0,41. Jälkimmäinen vaihtoehto kuvaa parhaiten 
tehontarpeen jakautumista neljään tehoportaaseen tyypillisessä ilmastoinnin jäähdytys-
kohteessa. [17] 
Kullekin tehoportaalle määritellään laskennallisten käyntiaikojen avulla keskimääräinen 
vedenjäähdytyskoneen toimintapiste käyttäen paikkakuntakohtaista ulkolämpötilan py-
syvyyskäyrää. Tampereen tyypillisen säävuoden ulkolämpötilan pysyvyyskäyrä on esi-
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tetty kuvassa 4.12. Käyrä jaetaan lämpimästä päästä alkaen osiin tehoporraskohtaisten 
käyntiaikojen mukaisesti: Tehoporras A käy siis vuoden 𝜏𝐴 lämpimintä tuntia, jolloin 
esimerkiksi 𝜏𝐴 = 36 h vastaa ulkolämpötiloja 25 asteesta ylöspäin. Sama tarkastelu tois-
tetaan muille tehoportaille valiten kunkin tehoportaan käyttötunteja parhaiten vastaava 
ulkolämpötilaväli. 
Pysyvyyskäyrältä saatujen ulkolämpötilojen perusteella määritetään keskimääräiset 
lauhdeliuoksen lämpötilatasot eri tehoportaille käyttäen kuvan 3.4 mukaista ulkolämpö-
tilan ja lauhdeliuoksen lämpötilariippuvuutta. Nesteenjäähdyttimellä olevan ilman olete-
taan olevan 2-5 astetta säätietojen mukaista mittauspistettä lämpimämpää johtuen lait-
teen sijoituksesta lämpimälle rakennuksen katolle. Lauhdeliuoksen lämpötilatietojen 
avulla määritetään vedenjäähdytyskoneiden valintaohjelmasta tehoportaan keskimääräi-
nen kylmäkerroin 𝐸𝐸𝑅𝑖. Jokaista neljää tehoporrasta vastaa siis eri kylmäkerroin. Lauh-
deliuoksen meno- ja paluulämpötilojen välisen eron oletettiin pysyvän tarkasteluissa 
kuudessa asteessa, vaikka käytännössä erityisesti osatehotilanteissa näin ei aina tapah-
dukaan. Tarkastelukohtaiset lähtötiedot kootaan taulukkoon, josta esimerkki on nähtä-
vänä taulukossa 5.1.  
Taulukko 5.1. Järjestelmän tehoportaiden mukaiset käyttötunnit, ulkolämpötilat ja 
lauhdeliuoksen lämpötilatasot.  
 
Tehoporras Kuorma 
[%] 
Kerroin 
(ESEER) 
Käyttö- 
tunnit [h] 
Ulkolämpö- 
tila [°C] 
Lauhdeliuoksen 
lämpötilat [°C] 
A 100  0,03 𝜏𝐴  𝑡𝑢,𝐴 - 𝑡𝑙,𝑚𝑒𝑛𝑜,𝐴 / 𝑡𝑙,𝑝𝑎𝑙𝑢𝑢,𝐴 
B 75  0,33 𝜏𝐵   𝑡𝑢,𝐵  - 𝑡𝑢,𝐴 𝑡𝑙,𝑚𝑒𝑛𝑜,𝐵 / 𝑡𝑙,𝑝𝑎𝑙𝑢𝑢,𝐵 
C 50  0,41 𝜏𝐶   𝑡𝑢,𝐶  - 𝑡𝑢,𝐵 𝑡𝑙,𝑚𝑒𝑛𝑜,𝐶 / 𝑡𝑙,𝑝𝑎𝑙𝑢𝑢,𝐶 
D 25  0,23 𝜏𝐷   𝑡𝑢,𝐷  - 𝑡𝑢,𝐶 𝑡𝑙,𝑚𝑒𝑛𝑜,𝐷 / 𝑡𝑙,𝑝𝑎𝑙𝑢𝑢,𝐷 
Yhteensä  1 𝜏𝑘𝑜𝑘     
 
Koottujen lähtötietojen perusteella lasketaan arvio jäähdytysjärjestelmän vuosittaisesta 
sähkönkulutuksesta käyttäen kaavaa (5.2). 
 
 
𝐸𝑗,𝑣𝑢𝑜𝑠𝑖 =
𝑄𝑗,𝑚𝑖𝑡 ∗ 𝜏𝐴
𝐸𝐸𝑅𝐴
+
𝑄𝑗,𝑚𝑖𝑡 ∗ 0,75 ∗ 𝜏𝐵
𝐸𝐸𝑅𝐵
+
𝑄𝑗,𝑚𝑖𝑡 ∗ 0,50 ∗ 𝜏𝐶
𝐸𝐸𝑅𝐶
+
𝑄𝑗,𝑚𝑖𝑡 ∗ 0,25 ∗ 𝜏𝐷
𝐸𝐸𝑅𝐷
 
(5.2), 
 
jossa 
𝑄𝑗,𝑚𝑖𝑡 on tarkasteltavan järjestelmän kokonaisjäähdytysteho mitoitustilanteessa 
[kW] 
𝜏𝑖  on tarkasteltavan tehoportaan käyntiaika [h] 
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𝐸𝐸𝑅𝑖  on tarkasteltavan tehoportaan mukainen vedenjäähdytyskoneen kylmä-
kerroin. 
 
Vedenjäähdytyskoneen ohella sähköenergiankulutuksessa otetaan huomioon jäähdytys-
vesiputkiston pääpumpun sekä liuospiirin pumpun sähkönkulutus. Molempien paineen-
korotuksen ja hyötysuhteen oletetaan olevan vakio olosuhteista riippumatta. Paineenko-
rotukselle käytetään arvoja ∆𝑝 = 100 kPa (pääpumppu) ja ∆𝑝 = 50 kPa (liuospumppu). 
Hyötysuhteeksi molemmissa pumpuissa oletetaan 0,8.  
Pumppujen energiankulutuksen arviointiin käytetään myös samaa tehoportaisiin perus-
tuvaa menetelmää, eli pumppujen oletetaan toimivan vuoden aikana neljällä eri teholla. 
Ennen pumppujen tehon laskentaa on määriteltävä niiden siirtämä tilavuusvirta käyttäen 
kaavaa (2.21) tai (2.22). Tilavuusvirran selvittämisen jälkeen voidaan laskea pumpun 
sähköteho kaavalla (2.23). Eri tehoportaita vastaavista pumpun sähkötehoista voidaan 
arvioida pumpun yhden vuoden aikana käyttämä sähköenergia kaavalla (5.3). 
 
 𝐸𝑝 = 𝑃𝑝,𝐴𝜏𝐴 + 𝑃𝑝,𝐵𝜏𝐵 + 𝑃𝑝,𝐶𝜏𝐶 + 𝑃𝑝,𝐷𝜏𝐷 (5.3) 
 
jossa 
𝑃𝑝,𝑖 on pumpun tehontarve tarkasteltavalla tehoportaalla [kW] 
 
Pumppujen energiankulutus on jäähdytysjärjestelmässä tyypillisesti hyvin pieni veden-
jäähdytyskoneen sähkönkulutukseen verrattuna. 
5.2 Puhallinkonvektorien lämpötilaoptimointi 
Luvun 4 suorituskykytarkasteluissa osoitettiin, että puhallinkonvektorien jäähdytysteho 
riippuu voimakkaasti käytetyistä jäähdytysveden lämpötiloista. Tästä syystä myös jääh-
dytettäviin tiloihin tarvittava konvektorimäärä vaihtelee valittujen lämpötilojen mukaan. 
Tämän alaluvun tavoitteena on tarkastella konvektorien mitoituslämpötilojen vaikutusta 
puhallinkonvektorijärjestelmän investointi- ja käyttökustannuksiin.  
5.2.1 Konvektoriverkon hinnan arviointi 
Konvektorijärjestelmän laitteistoinvestoinnin suuruutta käsitellään kahtena pääkompo-
nenttina, jotka ovat putkiston hinta sekä puhallinkonvektorien yhteishinta. Investointi-
kustannukset lasketaan kaikille tarkasteltaville jäähdytysveden lämpötilavaihtoehdoille 
erikseen. Tarkasteltavana ovat konvektoreille menevän jäähdytysveden lämpötilat  
6-10 °C ja mitoituslämpötilaerot 4-8 °C. Erikseen laskettavia tapauksia on siis 25. 
Konvektorijärjestelmän investoinnin tarkastelussa käytetään kappaleperusteista arvioin-
titapaa: koko konvektorijärjestelmän tehontarpeen perusteella määritetään kullekin läm-
pötilatasolle tarvittavaksi n kpl konvektoreita. Kappalemäärän mitoitus tehdään joko 
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kokonaislämpökuorman ja konvektorikohtaisen kokonaistehon tai tuntuvan lämpö-
kuorman ja konvektorikohtaisen tuntuvan tehon perusteella. Konvektorikohtaisen tehon 
arvona laitemäärän laskennassa käytetään kulloisillakin jäähdytysveden lämpötiloilla 
laitteen mitoituspisteessä saatavaa tehoa. Konvektoriyksikön teho tässä mitoituspistees-
sä on esitetty taulukossa 4.3. 
Kokonaistehoon perustuvalla mitoitustavalla puhallinkonvektorien investointikustannus 
𝐾𝑘𝑜𝑛𝑣,𝑗ä𝑟 [€] saadaan laskettua kaavalla (5.4).  
 
 
𝐾𝑘𝑜𝑛𝑣,𝑗ä𝑟 =
𝑄𝑗,𝑘𝑜𝑛𝑣
𝑄𝑗,𝑙𝑎𝑖𝑡𝑒,𝑡𝑠,∆𝑇
∗ 𝐾𝑘𝑜𝑛𝑣,𝑙𝑎𝑖𝑡𝑒 (5.4) 
 
jossa 
𝑄𝑗,𝑘𝑜𝑛𝑣 on koko konvektoriverkon mitoitusteho [kW] 
𝑄𝑗,𝑙𝑎𝑖𝑡𝑒,𝑡𝑠,∆𝑇  on yhden konvektorin teho mitoituspisteessä [kW] 
𝐾𝑘𝑜𝑛𝑣,𝑙𝑎𝑖𝑡𝑒  on yhden konvektorin hankintahinta [€/kpl] 
 
Tuntuvaan tehoon perustuvalla mitoitustavalla puhallinkonvektorien investointikustan-
nus saadaan laskettua kaavalla (5.5). 
 
 
𝐾𝑘𝑜𝑛𝑣,𝑗ä𝑟 =
𝑄𝑗,𝑡,𝑘𝑜𝑛𝑣
𝑄𝑗,𝑡,𝑙𝑎𝑖𝑡𝑒,𝑡𝑠,∆𝑇
∗ 𝐾𝑘𝑜𝑛𝑣,𝑙𝑎𝑖𝑡𝑒 (5.5) 
 
jossa 
𝑄𝑗,𝑡,𝑘𝑜𝑛𝑣 on koko konvektoriverkon tuntuva mitoitusteho [kW] 
𝑄𝑗,𝑡,𝑙𝑎𝑖𝑡𝑒,𝑡𝑠,∆𝑇  on yhden konvektorin tuntuva teho mitoituspisteessä [kW] 
 
Laskelmissa käytetty puhallinkonvektorin kappalehinta on saatu laitevalmistajalta. Hin-
ta ei sisällä konvektorin asennustyötä tai mahdollisia automaatiolaitteita. 
Puhallinkonvektorien hankintakustannuksen ohella laskelmissa otetaan huomioon myös 
konvektoreiden jäähdytysvesiverkoston hankintahinta. Tämän investoinnin määritykses-
sä otetaan huomioon putkiston pituus, kaavalla (5.4) tai (5.5) laskettu konvektorien kap-
palemäärä ja verkoston putkikoot. Konvektoriverkko yksinkertaistetaan rakenteeltaan 
kuvan 5.1 kaltaiseksi.  
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Kuva 5.1. Investointikustannuksen määrityksessä käytettävä puhallinkonvektoriverkko-
malli. 
 
Laitteet kytketään kahteen pääputkilinjaan, joiden molempien pituus on L [m]. Jokainen 
konvektori kytketään pääputkeen omalla lyhyellä kytkentäputkellaan, joiden jokaisen 
pituus on b [m]. Järjestelmän paluuvesipuolella on vastaava vesiputkitus, jonka putki-
osat ovat yhtä pitkiä kuin tulovesipuolellakin.  
Pääputken putkikokoa tarkastellaan jakamalla päälinja konvektorimäärän mukaan  
n kpl:seen lyhyempiä putkia, joiden jokaisen pituus on L/n [m]. Jokaiselle putkilinjan 
osalle saadaan laskettua putken siirtämän konvektorien kokonaisjäähdytystehon ja mi-
toituslämpötilaeron perusteella jäähdytysveden tilavuusvirta. Lasketun virtaaman perus-
teella saadaan määritettyä putkiosan tarvitsema putkikoko käyttäen taulukkoa 5.2. Sa-
man taulukon avulla määritetään myös konvektorien kytkentäputkien koko. 
 
Taulukko 5.2. Jäähdytysveden tilavuusvirtoja vastaavat putkikoot. 
 
Nimelliskoko 
DN 
Sisähalkaisija 
[mm] 
Laskettu vesivirta 
enintään [dm3/s] 
Painehäviö maksimi-
vesivirralla [Pa/m] 
10 17,2 0,05 158 
15 21,3 0,1 152 
20 26,9 0,2 140 
25 33,7 0,4 140 
32 42,4 0,8 142 
40 48,3 1,2 148 
50 60,3 2,3 152 
65 76,1 4,5 155 
80 88,9 7 157 
100 114,3 14 163 
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Koko verkoston hinta määritetään laskemalla yhteen verkostoon tarvittavien eri putki-
kokojen määrät ja niitä vastaavat metrihinnat. Käytetyt hinnat sisältävät venttiileitä lu-
kuun ottamatta kaikki putkiston komponentit solukumieristyksineen ja niiden asennuk-
sen.  
5.2.2 Laskentatulokset, comfort-jäähdytys 
Ensimmäisen laskentatarkastelun tavoitteena on tutkia tyypillisen ilmastoinnin comfort-
jäähdytyskohteen puhallinkonvektoriverkoston optimaalisia lämpötilatasoja. Järjestel-
mää määritellään käytettävän vuosittain 2400 tuntia. Laskennassa käytetyt lähtötiedot 
on määritetty taulukoissa 5.3 ja 5.4. 
 
Taulukko 5.3. Comfort-jäähdytyskohteen puhallinkonvektoriverkoston laskennalliset 
tehoportaat ja käyttötunnit. 
 
Tehoporras Kuorma 
[%] 
Käyttö- 
tunnit [h] 
Ulkolämpö- 
tila [°C] 
Lauhdeliuoksen 
lämpötilat [°C] 
A 100  72 24,5 - +42 / +36 
B 75  792 17 – 24,5 +38 / +32 
C 50  984 13 - 17 +31 / +25 
D 25  552 11,5 - 13 +31 / +25 
Yhteensä  2400   
 
Taulukko 5.4. Comfort-jäähdytyskohteen laskentatapauksen muut lähtötiedot, scroll-
vedenjäähdytyskone. 
 
Vedenjäähdytyskone Scroll-kompressorikone 
Mitoitusteho 150 kW (kokonaisjäähdytysteho) 
Sähkön hinta 80  €/MWh, kallistuu 4,6 % vuosittain 
Tarkastelujakso 20  vuotta 
Laskentakorkokanta 3 % 
Putkisto   
Runkolinjojen lkm 2  
Runkolinjan pituus L 100 m 
Syöttöputken pituus b 2 m 
 
Konvektorimäärän mitoitus ja kustannusarvio tehdään aluksi kokonaistehon mukaan, 
kaavan (5.4) mukaisesti. Saadut laskentatulokset on koottu liitteen taulukkoon A.1 ja 
kokonaiskustannusten nykyarvoina kuvassa 5.2 olevaan kuvaajaan. 
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Kuva 5.2. Konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakulujen nykyarvo, 20 vuotta. Ko-
konaistehomitoitus, scroll-kompressorikone. 
 
Kuten kuvasta huomataan, kokonaiskustannukset kasvavat kaikilla lämpötilaeroilla 
konvektoreille menevän veden lämpötilan noustessa. Tämän ilmiön syytä on havainnol-
listettu kuvassa 5.3, joka esittää eri kustannustekijöiden käyttäytymistä viiden asteen 
lämpötilaerolla toimittaessa. 
 
   
Kuva 5.3. Kokonaiskustannusten jakautuminen eri tekijöihin, konvektoreille menevän 
jäähdytysveden lämpötilan funktiona. Mitoituslämpötilaero 5 °C. Kustannukset nykyar-
voja, tarkasteluaika 20 vuotta. 
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Kuvasta nähdään, että konvektorimäärän vaatima investointikustannus kasvaa nopeam-
min kuin parantuneesta kylmäkertoimesta saatava kustannushyöty. Näin käy siitäkin 
huolimatta, että konvektorikustannukset eivät ota huomioon tarvittavia asennuksia ja 
automaatiolaitteita. Putkiston hinta kasvaa loivasti lämpötilan noustessa, mikä johtuu 
tarvittavien konvektorien kytkentäputkien määrän lisääntymisestä. Menolämpötilojen  
8 °C ja 9 °C välillä tapahtuva putkistokustannuksen pieni lasku johtuu taas konvektorien 
kytkentäputkien koon muutoksesta kokoa pienempään. 
Vastaava laskentatarkastelu tehdään myös konvektorien tuntuvaan tehoon perustuvan 
mitoituksen avulla. Mitoitusreferenssinä käytetään 150 kW kokonaistehoa vastaavan 
mitoitustilanteen tuntuvan jäähdytystehon osuutta, jos käytetään jäähdytysveden lämpö-
loina +7/+12 °C. Tämä tarkoittaa 106,5 kW tuntuvaa jäähdytystehoa. Konvektorimäärän 
mitoitus ja kustannuslaskenta tehdään kaavan (5.5) avulla. Tulokset on esitetty liitteenä 
olevassa taulukossa A.2 ja kuvassa 5.4. Saatuja tuloksia tarkastellaan tarkemmin alalu-
vussa 5.2.5. 
 
 
 
Kuva 5.4. Konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakulujen nykyarvo, 20 vuotta. 
Tuntuvaan tehoon perustuva mitoitus, scroll-kompressorikone. 
 
Samat laskentatarkastelut toistetaan käyttäen vedenjäähdytyskoneena ruuvikompresso-
rein varustettua mallia. Tarkasteltava konvektorijärjestelmä on edelleen jäähdytystehol-
taan yhtä suuri, 150 kW, vaikka vedenjäähdytyskoneen kokonaistehokapasiteetti onkin 
merkittävästi suurempi. Tämä ei kuitenkaan vaikuta laskennan tuloksiin, sillä käytetty 
laskentamalli ottaa koneesta huomioon vain tehoporraskohtaiset kylmäkertoimet eikä 
muita tehotietoja. Nyt tarkasteltava puhallinkonvektoriverkko voidaan siis nähdä suu-
remman konvektorijärjestelmän osana.  Seuraavissa laskentatapauksissa käytetään tau-
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lukon 5.3 mukaisia tehoportaita ja taulukon 5.5 mukaisia muita lähtötietoja. Kokonais-
tehomitoituksen mukaiset tulokset on koottu liitteenä olevaan taulukkoon A.3 ja koko-
naiskustannusten nykyarvojen osalta kuvaan 5.5.  
 
Taulukko 5.5. Comfort-jäähdytyskohteen laskentatapauksen muut lähtötiedot, ruuvi-
kompressori-vedenjäähdytyskone. 
 
Vedenjäähdytyskone Ruuvikompressorikone 
Mitoitusteho 150 kW (kokonaisjäähdytysteho) 
Sähkön hinta 80  €/MWh, kallistuu 4,6 % vuosittain 
Tarkastelujakso 20  vuotta 
Laskentakorkokanta 3 % 
Putkisto   
Runkolinjojen lkm 2  
Runkolinjan pituus L 100 m 
Syöttöputken pituus b 2 m 
 
 
 
Kuva 5.5. Konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakulujen nykyarvo, 20 vuotta. Ko-
konaistehomitoitus, ruuvikompressorikone. 
 
Optimaalisen lämpötilan valinnan kannalta tulokset vastaavat hyvin paljon scroll-
kompressorikoneelle laskettuja arvioita, vaikka kokonaiskustannukset ovat pienemmät. 
Vastaavat tulokset konvektorien tuntuvan tehon perusteella tehdystä mitoitustapauksesta 
on koottu liitteenä olevaan taulukkoon A.4 ja kokonaiskustannusten nykyarvojen osalta 
kuvaan 5.6.  
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Kuva 5.6. Konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakulujen nykyarvo, 20 vuotta. Ko-
konaistehomitoitus, ruuvikompressorikone. 
 
Ruuvikompressorikoneella saadut tulokset vastaavat myös tässä tapauksessa hyvin pal-
jon scroll-vedenjäähdytyskoneelle laskettuja tuloksia. Saatuja tuloksia tarkastellaan tar-
kemmin alaluvussa 5.2.5. 
5.2.3 Laskentatulokset, jatkuva kuormitus 
Ilmastoinnin comfort-jäähdytyksen ohella tutkitaan puhallinkonvektoreiden käyttöä 
vuoden aikana jatkuvan jäähdytyskuorman kohteessa. Tällaisia tiloja ovat tavallisesti 
esimerkiksi laitetilat sekä keittiöt. Laitetilat sisältävät käytännössä pelkkää tuntuvaa 
jäähdytyskuormaa, keittiöt taas mahdollisesti isojakin latentteja kuormia. 
Jatkuvan jäähdytyskuorman tapauksen energiankulutuksen arvioinnissa käytetään taulu-
kon 5.6 mukaisia tehoportaita ja käyttötunteja. Lähtötiedoista on huomioitava, että 75 
prosentin mitoitustehoportaita on kaksi, kun taas 25 tai 50 prosentin tehoportaita ei käy-
tetä laskennassa lainkaan. Ensimmäisen laskentatapauksen muut lähtötiedot on koottu 
taulukkoon 5.7. 
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Taulukko 5.6. Jatkuvan kuormituksen laskentatapauksen tehoportaat ja käyttöajat. 
 
Tehoporras Kuorma 
[%] 
Käyttö- 
tunnit [h] 
Ulkolämpö- 
tila [°C] 
Lauhdeliuoksen 
lämpötilat [°C] 
A 100  72 24,5 - +42 / +36 
B 75  792 17 – 24,5 +38 / +32 
C 75  7896  - 17 +31 / +25 
D 0 0   
Yhteensä  8760   
 
Taulukko 5.7. Jatkuvan kuormituksen laskentatapauksen 1 muut lähtötiedot. 
 
Vedenjäähdytyskone Scroll-kompressorikone 
Mitoitusteho 150 kW (kokonaisjäähdytysteho) 
Sähkön hinta 80  €/MWh, kallistuu 4,6 % vuosittain 
Tarkastelujakso 20  vuotta 
Laskentakorkokanta 3 % 
Putkisto   
Runkolinjojen lkm 2  
Runkolinjan pituus L 100 m 
Syöttöputken pituus b 2 m 
 
Samat laskentatarkastelut tehdään molemmille vedenjäähdytyskonetyypeille, joista en-
simmäisenä scroll-vedenjäähdytyskone. Konvektorimäärän mitoitus ja kustannusarvio 
tehdään jälleen aluksi kokonaistehon mukaan kaavan (5.4) mukaisesti. Saadut laskenta-
tulokset on koottu liitteenä olevaan taulukkoon A.5 ja kokonaiskustannusten nykyarvoi-
na kuvassa 5.7 olevaan kuvaajaan. 
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Kuva 5.7. Jatkuvakäyttöisen konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakulujen nyky-
arvo, 20 vuotta. Kokonaistehomitoitus, scroll-kompressorikone. 
 
Sama laskentatarkastelu tehdään konvektorien tuntuvaan tehoon perustuvan mitoituksen 
avulla käyttäen konvektorimäärän arviointiin kaavaa (5.5). Mitoitusreferenssinä käyte-
tään jälleen 106,5 kW tuntuvaa jäähdytystehoa, joka vastaa tuntuvan tehon osuutta  
150 kW kokonaistehossa veden lämpötiloilla +7/+12 °C. Tulokset on esitetty liitteenä 
olevassa taulukossa A.6  ja kokonaiskustannusten nykyarvojen osalta kuvassa 5.8. 
 
 
Kuva 5.8. Jatkuvakäyttöisen konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakulujen nyky-
arvo, 20 vuotta. Tuntuvaan tehoon perustuva mitoitus, scroll-kompressorikone. 
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Samat laskentatarkastelut toistetaan jälleen käyttäen vedenjäähdytyskoneena ruuvi-
kompressorein varustettua mallia. Tarkasteltava konvektorijärjestelmä on kokonaiste-
holtaan edelleen 150 kW. Seuraavissa laskentatapauksissa käytetään taulukon 5.6 mu-
kaisia tehoportaita ja taulukon 5.8 mukaisia muita lähtötietoja.  
 
Taulukko 5.8. Jatkuvan kuormituksen laskentatapauksen 2 muut lähtötiedot. 
 
Vedenjäähdytyskone Ruuvikompressorikone 
Mitoitusteho 150 kW (kokonaisjäähdytysteho) 
Sähkön hinta 80  €/MWh, kallistuu 4,6 % vuosittain 
Tarkastelujakso 20  vuotta 
Laskentakorkokanta 4 % 
Putkisto   
Runkolinjojen lkm 2  
Runkolinjan pituus L 100 m 
Syöttöputken pituus b 2 m 
 
Kokonaistehomitoituksen mukaiset tulokset on koottu liitteenä olevaan taulukkoon A.7 
ja kokonaiskustannusten nykyarvojen osalta kuvaan 5.9. Vastaavat tulokset konvekto-
rien tuntuvan tehon perusteella tehdystä mitoitustapauksesta on koottu liitteenä olevaan 
taulukkoon A.8 ja kokonaiskustannusten nykyarvojen osalta kuvaan 5.10. 
 
 
Kuva 5.9. Jatkuvakäyttöisen konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakulujen nyky-
arvo, 20 vuotta. Kokonaistehoon perustuva mitoitus, ruuvikompressorikone. 
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Kuva 5.10. Jatkuvakäyttöisen konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakulujen nyky-
arvo, 20 vuotta. Tuntuvaan tehoon perustuva mitoitus, ruuvikompressorikone. 
 
Laskentatuloksia tarkastellessa tulee kiinnittää huomiota pystyakselin muuttuvaan kus-
tannusasteikkoon. Tuntuvan tehon mukaan mitoitetussa tapauksessa tulokset jakautuvat 
laajemmalle alueelle, kun taas kokonaistehomitoituksessa ne ovat erittäin lähellä toisi-
aan. Laskettuja tuloksia tarkastellaan tarkemmin alaluvussa 5.2.5. 
5.2.4 Herkkyystarkastelu 
Kaikissa investointi- ja elinkaarilaskelmissa joudutaan aina ennakoimaan tulevaisuutta. 
Myös nyt esitetty jäähdytysjärjestelmän laskentamalli on luonteeltaan yksinkertaistava. 
Herkkyysanalyysin tarkoituksena on tutkia yksittäisissä parametreissa tapahtuvien muu-
tosten vaikutusta koko laskennan lopputulokseen. [31] 
Tässä työssä herkkyystarkastelun kohteeksi valitaan energian hintaan liittyvät tekijät eli 
sähkön nykyhinnan suuruus ja sähköenergian kallistumisen nopeus. Herkkyystarkastelu 
tehdään vain yhdelle aiemmin esitetyistä laskelmista. Tämän perusteella saadaan riittävä 
yleiskuva siitä, kuinka malli reagoi energian hinnassa tapahtuviin muutoksiin.  
Tarkasteltavana on laskentatapaus puhallinkonvektorien comfort-jäähdytykselle 2400 
tunnin vuosittaisella käyttöajalla. Vedenjäähdytyskoneena on scroll-vedenjäähdytys-
kone. Laskentatapauksen tehoportaiden tiedot on esitetty taulukossa 5.3 ja muut lähtö-
tiedot taulukossa 5.4. Alkuperäisessä laskennassa saadut tulokset on esitetty kuvassa 5.2 
ja liitteenä olevassa taulukossa A.1. Nyt tarkastellaan kuvallisen esityksen selkeyden 
vuoksi vain kahta eri mitoituslämpötilaeroa: viittä ja kahdeksaa astetta. 
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Ensimmäiseksi tarkastellaan sähkön lähtöhinnan vaikutuksia saatuihin tuloksiin. Sähkö 
kallistuu kaikissa tapauksissa vuosittain 4,6 % [33]. Laskentakorkokanta on 3 %. Saadut 
tulokset on esitetty kuvassa 5.11. 
 
 
 
 
Kuva 5.11. Kokonaiskustannusten nykyarvon riippuvuus ostosähkön lähtöhinnasta. 
Vaaka-akselilla konvektoreille tulevan veden lämpötila t [°C], pystyakselilla kokonais-
kustannuksen nykyarvo [€]. Tarkasteluaika 20 vuotta. 
 
Toisessa herkkyystarkastelussa tutkitaan, kuinka sähkön tulevan hintakehityksen eri 
skenaariot vaikuttavat laskennan tuloksiin. Sähkön lähtöhinta nykyhetkellä on kaikissa 
tapauksissa 80 € /MWh. Tulokset eri hintakehityksillä on esitetty kuvassa 5.12. 
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Kuva 5.12. Kokonaiskustannusten nykyarvon riippuvuus ostosähkön vuosittaisesta hin-
nannoususta. Vaaka-akselilla konvektoreille tulevan veden lämpötila t [°C], pystyakse-
lilla kokonaiskustannuksen nykyarvo [€]. Tarkasteluaika 20 vuotta. 
 
Esitettyjä tuloksia tarkastellessa on huomattava, että kokonaiskustannusten (pystyakse-
lin) asteikkoa joudutaan jälleen jatkuvasti muuttamaan riittävän kuvan luettavuuden 
aikaansaamiseksi. Tulosten tarkastelussa tulee kiinnittää huomiota ensisijaisesti eri läm-
pötilojen kokonaiskustannusten välisten suhteiden kehittymiseen. 
5.2.5 Tulosten tarkastelua 
Ennen kuin esitetyistä tuloksista tehdään johtopäätöksiä, tulee olla tietoinen käytetyn 
laskentamenetelmän puutteista. Erityisesti nämä liittyvät konvektorien jäähdytystehon 
SHR-arvoon, sekä tähän liittyvään huonetilan olosuhteiden epävarmuuteen: konvektorin 
suorituskyky mitoitustilanteessa on tutkittu kaikille lämpötiloille samoilla sisäilman 
tiedoilla (t = 25 °C, ϕ = 50 %), vaikka käytännössä sisäilman suhteelliseen kosteuteen 
vaikuttaa aina jonkin verran konvektoreihin valittu lämpötilataso. Matalammilla veden 
lämpötiloilla konvektoreissa tapahtuva ilmankuivaus on tehokkaampaa ja tilan tasapai-
nokosteus asettuu näin matalammalle tasolle. Vastaavasti suurilla= lämpötiloilla huone-
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tilan kosteus jää korkeammaksi. Tavanomaisissa rakennuskohteissa tilan kosteudenhal-
linta ei ole kuitenkaan konvektorien tehtävä, vaan sitä hoitaa tuloilman jäähdytyspatteri.  
Erityisesti kokonaistehomitoituksen perusteella lasketuissa tuloksissa esiintyy joillain 
lämpötilaeroilla selkeää laskentatulosten jatkuvuuden vaihtelua. Tämä näkyy kuvaajissa 
epätasaisina muutoksina, eli käyrän kulmakertoimen muutos ei ole jatkuva koko lämpö-
tila-alueella. Tämä ilmiö aiheutuu usean laskentamallissa tapahtuvan porrasmaisen 
muutoksen yhteisvaikutuksesta: konvektoreiden kokonaistehon lasku lämpötilan nous-
tessa ei ole täysin lineaarista, kuten kuvassa 4.8 on osoitettu. Lisäksi putkistokustannus-
ten kasvu ei ole tasaista, vaan esimerkiksi kytkentäputkien koko muuttuu kerralla kaik-
kiin konvektoreihin. Lisäksi tarvittavien konvektorien määrä pyöristetään aina ylem-
pään kokonaislukuun, joka sekin osaltaan aiheuttaa pieniä porrasmaisia kustannusmuu-
toksia. Näiden yhteisvaikutus saattaa saada tuloskuvaajissa aikaan suureltakin vaikutta-
vaa heilahtelua, vaikka kaikki laskentatulokset muuten asettuvat hyvin lähelle toisiaan. 
Esitellyistä laskentamenetelmän puutteista huolimatta tuloksista voidaan todeta, että 
ilmastoinnin comfort-jäähdytyksen yhteydessä jäähdytysveden lämpötilojen nostolla 
totutuista +7/+12 °C:sta ei saavuteta merkittävää kustannussäästöä. Tämä johtuu järjes-
telmän lyhyestä vuosittaisesta käyttöajasta: konvektori-investointi kasvaa lämpötilojen 
kohotessa enemmän kuin parantuneesta kylmäkertoimesta saatava energiakustannus-
säästö. Näin tapahtuu molemmilla vedenjäähdytyskonevaihtoehdoilla toimittaessa. Säh-
kön hinnalle tehdyt herkkyystarkastelut osoittavat, että kustannusrakenteen tulisi muut-
tua todella merkittävästi ennen kuin totuttuja +7/+12 °C -lämpötiloja kannattaisi korot-
taa. Tulosten perusteella voitaisiin harkita jopa matalampien veden lämpötilojen käyt-
töä. Pieniin lämpötiloihin liittyy kuitenkin suurempi riski vedontunteelle, koska konvek-
torikohtaisen jäähdytystehon kasvaessa myös laitteesta ulospuhallettava ilma viilenee. 
Tuntuvaan jäähdytystehon avulla mitoitetussa comfort-jäähdytyksen laskentatapaukses-
sa jäähdytysveden menolämpötila +7 °C osoittautuu myös kannattavaksi ratkaisuksi. 
Tuntuvan tehon osuutta voidaan kasvattaa korottamalla jäähdytysveden paluulämpötila 
+14 tai +15 °C:seen. Tämä edellyttää kuitenkin sitä, että jäähdytystehontarve on tarkasti 
tiedossa ja konvektorimäärä todella voidaan mitoittaa sen mukaan. 
Jäähdytysveden tulolämpötilan korottaminen totutusta alkaa muodostua kannattavaksi 
siinä vaiheessa, kun jäähdytystarve jatkuu vuoden ympäri. Perinteisiä +7/+12 C° -
lämpötiloja edullisemmat tulokset saatiin jatkuvan kuormituksen laskentatapauksessa 
esimerkiksi lämpötiloilla +8/+16 °C. Kaikki laskentatapaukset osoittavat myös, että 
lämpötilaeroa kannattaa korottaa totutusta viidestä asteesta. On kuitenkin huomattava, 
että tulosten hajonta on kokonaistehomitoituksella tehdyissä laskelmissa erittäin pientä. 
Korkeimmat kustannukset poikkeavat matalimmista ainoastaan 3,5 prosenttia. Tämä on 
käytetyn laskentamalliin epätarkkuudet huomioiden erittäin pieni muutos.  
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Eri vedenjäähdytyskoneille lasketuista tuloksista voidaan huomata myös yleisesti jääh-
dytysjärjestelmien vedenlämpötiloja koskeva tulos: mitä parempi keskimääräinen kyl-
mäkerroin vedenjäähdytyskoneella on, sitä ylemmäs lämpötiloja on järkevää korottaa. 
Tämä johtuu kokonaiskustannusten muodostumisen painopisteen siirtymisestä inves-
toinnista käyttökuluihin. 
5.3 Tuloilmapatteri lämpötilaoptimointi 
Luvussa 4.2 tarkasteltiin tuloilman jäähdytyspatterin suorituskykyä eri jäähdytysveden 
lämpötiloilla. Tuloksista huomattiin, että korkeammat jäähdytysveden lämpötilat edel-
lyttävät siirtymistä syvempään patteriin, eli 4-rivisestä patterista 6-riviseen malliin. Tä-
män alaluvun tavoitteena on selvittää, voidaanko 6-rivisestä jäähdytyspatterista aiheutu-
via puhallinenergia- ja muita kustannuksia kattaa vedenjäähdytyskoneen parantuneesta 
kylmäkertoimesta aiheutuneilla säästöillä. 
5.3.1 Kanavapuhaltimen energiankulutuksen arviointi 
Kanavapuhaltimen energiankulutus lasketaan käyttäen samaa kaavaa (2.23) kuin pum-
pun energiankulutuksen tapauksessa. Paineenkorotus on puhaltimille pumppuja kerta-
luokkaa pienempi, mutta tilavuusvirta vastaavasti merkittävästi suurempi. Taulukossa 
5.9 on kuvattu, kuinka paljon sähköenergiaa erisuuruiset ilmapuolen lisäpainehäviöt 
kuluttavat vuosittain yhtä ilmakuutiota sekunnissa kohden. Puhaltimen käyttöajat vas-
taavat Suomen rakentamismääräyskokoelman osan D3 mukaisia rakennustyyppikohtai-
sia standardikäyttöaikoja [7]. Puhaltimen kokonaishyötysuhde on 0,7. 
 
Taulukko 5.9. Erisuuruisten paineenkorotusten aiheuttama puhaltimen energiankulutus 
vuodessa. RakMk D3 standardikäyttötunnit. Puhaltimen kokonaishyötysuhde on 0,7. [7] 
 
 
Ilmanvaihdon käyttöaika 
Paineenkorotuksen aiheuttama  
sähkönkulutus vuodessa [kWh /(m3/s)] 
  h /24 h d /7 d h /vuosi 10 Pa 20 Pa 30 Pa 40 Pa 50 Pa 
Toimistorakennus 13 5 3380 48 97 145 193 241 
Liikerakennus 15 6 4680 67 134 201 267 334 
Majoitusliike- 
rakennus 
24 7 8736 125 250 374 499 624 
Opetusrakennus 
ja päiväkoti 
8 5 2080 30 59 89 119 149 
Liikuntahalli 14 7 5096 73 146 218 291 364 
Sairaala 24 7 8736 125 250 374 499 624 
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Ilmanvaihdon käyttöajat ja sitä kautta myös puhaltimen energiakulut vaihtelevat voi-
makkaasti rakennustyypin mukaan.  Taulukon tehtävänä on lähinnä osoittaa näiden 
energiakulujen suuruusluokka. Lisäpainehäviöissä on huomioitava aina myös niiden 
vaikutus puhaltimen energiankulutusta kuvaavaan SFP-lukuun. [4] 
5.3.2 Tuloilmapatterin energiankulutuksen arviointi 
Ilmanvaihdon tuloilmaa 16-17 asteeseen jäähdyttävä patteri toimii suomalaisessa ilmas-
tossa vuosittain noin tuhannen tunnin ajan. Energiankulutuksen arvioinnin lähtötietona 
käytetään patterin energiankulutusta mitoitustilanteessa. Mitoitustilanteen kokonais-
jäähdytysteho arvioidaan käyttäen kaavaa (5.6). 
  
 
𝑄𝑗 =
𝜌𝑖?̇?𝑖𝑐𝑝,𝑖∆𝑡𝑖
𝑆𝐻𝑅(𝑇𝑗𝑣, ∆𝑇)
 (5.6) 
 
jossa 
∆𝑇𝑖  on ulkoilman ja ilman loppulämpötilan välinen lämpötilaero mi-
toitustilanteessa [°C] 
𝑆𝐻𝑅(𝑇𝑗𝑣, ∆𝑇) on patterin tuntuvan jäähdytystehon osuus kokonaistehosta mitoi-
tustilanteessa valituille jäähdytysveden lämpötiloille  
 
Energiankulutus lasketaan yhtä ilmakuutiota kohti eli ?̇?𝑖 = 1 m
3/s. SHR-tietoina käyte-
tään jäähdytyspatterien Coils-mitoitusohjelman antamista tiedoista laskettuja arvoja. 
Patterien mitoitustiedot ja SHR-arvot on esitetty mitoitustaulukoissa 4.1 ja 4.2. Patterin 
vuosittainen energiankulutus arvioidaan käyttäen alaluvussa 5.3.2 kuvattua kokonaiste-
hoportaisiin perustuvaa menetelmää. Käytettyjen tehoportaiden tiedot on esitetty taulu-
kossa 5.10. 
Taulukko 5.10. Jäähdytyspatterin energiankulutuksen arvioinnin tehoportaat. 
 
Tehoporras Kuorma 
[% ] 
Käyttö- 
tunnit [h] 
Ulkolämpö- 
tila [°C] 
Lauhdeliuoksen 
lämpötilat [°C] 
A 100  30 25,5 - +42 / +36 
B 75  330 21 - 25,5 +38 / +32 
C 50  410 17,5 - 21 +34 / +28 
D 25  230 16,5 - 17,5 +31 / +25 
Yhteensä  1000   
 
Tuloilmapatterin kohdalla tarkastellaan vain yhden vuoden aikaista energiankulutusta, 
koska tavoitteena on verrata sen suuruutta vuosittaisiin puhallinkustannuksiin. Tarkas-
teltavana on referenssilämpötilojen +7/+12 °C lisäksi kolme muuta, käytettävyydeltään 
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potentiaalista jäähdytysveden lämpötilavaihtoehtoa: +8/+14, +9/+14 ja +10/+18 °C. 
Lämpötilat +10/+18 °C edustavat lähinnä kaukojäähdytyskohteita. 
5.3.3 Laskentatulokset, tuloilman jäähdytys 
Ensimmäisen tarkastelutapauksen tarvittavat lähtötiedot on koottu taulukkoon 5.11 ja 
tulokset esitetty taulukossa 5.12. Käytössä on scroll-vedenjäähdytyskone. 
 
Taulukko 5.11. Jäähdytyspatterin energiankäytön muut lähtötiedot. 
 
Ilman loppulämpötila 17 °C 
Ilman ∆𝑇𝑖 10 °C 
Ilman tiheys 1,167 kg/m3 
Ilman ominaislämpökapasiteetti 1,0061 kJ/(kg K) 
Tarkastelujakso 1 vuosi 
 
Taulukko 5.12. Jäähdytyspatterin vuosittaisen energiankulutuksen laskentatulokset,  
17 asteen tuloilman lämpötila. Scroll-vedenjäähdytyskone. 
 
Veden lämpö- 
tilat [°C] 
Patterin put-
kirivien lkm 
Jäähdytysenergia 
vuodessa [kWh/(m3/s)] 
Sähköenergia 
vuodessa [kWh/(m3/s)]] 
7 / 12 4 9360 2460 
8 / 14 4 9400 2390 
9 / 14 4 9440 2360 
10 / 18 6 8700 2070 
 
Vastaavat jäähdytyspatterin kulutustiedot ruuvikompressori-vedenjäähdytyskoneelle on 
laskettu taulukkoon 5.13. Muilta osin lähtötiedot ovat edelleen taulukoiden 5.10 ja 5.11 
mukaiset. 
 
Taulukko 5.13. Jäähdytyspatterin vuosittaisen energiankulutuksen laskentatulokset,  
17 asteen tuloilman lämpötila. Ruuvikompressori-vedenjäähdytyskone. 
 
Veden lämpö- 
tilat [°C] 
Patterin put-
kirivien lkm 
Jäähdytysenergia 
vuodessa [kWh/(m3/s)] 
Sähköenergia 
vuodessa [kWh/(m3/s)]] 
7 / 12 4 9360 1940 
8 / 14 4 9400 1860 
9 / 14 4 9440 1830 
10 / 18 6 8700 1580 
 
Tuloksissa lämpötilojen +7/+12, +8/+14 ja +9/+14 °C jäähdytysenergiakulutuksen arvot 
vaikuttavat ristiriitaisilta aiempien oletusten kanssa: jäähdytysenergiankulutuksen olete-
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taan putoavan lämpötilojen kasvaessa, koska ilmankuivauksen osuus pienenee. Nyt 
vuoden aikana tarvittava jäähdytysenergia kuitenkin kasvaa 40 kWh veden lämpötilojen 
noustessa. Tämä johtuu osittain siitä, että kaavan (5.6) SHR-arvoina käytetään Coils-
mitoitusohjelmasta saatuja tietoja, huolimatta siitä että ne eivät vastaa tarkkaan haluttua 
tuloilman lämpötilaa. Muutamia asteen kymmenesosia eroavien tuloilman lämpötilojen 
SHR-arvoja käytetään siis sellaisenaan 17 asteen lämpötilalle kaavassa (5.6). Jäähdy-
tysenergiankulutusten välinen poikkeama on kuitenkin hyvin pieni, alle 0,5 prosenttia 
kokonaisenergiankulutuksesta. Laskentamenetelmän tarkkuus huomioon ottaen voidaan 
siis sanoa, että jäähdytysenergiankulutus on sama kaikille tarkastelluille 4-rivisille jääh-
dytyspattereille. Sähköenergiankulutus laskee hieman, parantuneen kylmäkertoimen 
ansiosta. 
Korkeammilla jäähdytysveden lämpötiloilla joudutaan siirtymään syvempään patteriin. 
Tämä laskee ilmankuivaustehoa, kuten alaluvussa 4.2 osoitettiin. Käytännössä 6-
rivisellä jäähdytyspatterilla latentin jäähdytystehon saaminen 4-rivisen tasolle edellyttää 
noin yhden asteen kylmempää tuloilman lämpötilaa. Seuraavassa laskentatapauksessa 
onkin esitetty +10/+18 °C veden lämpötiloilla toimivan jäähdytyspatterin energiankulu-
tuksen arviot 16 asteen tuloilman lämpötilalle. Lähtötiedot on koottu taulukkoon 5.14 ja 
laskennan tulokset on esitetty taulukossa 5.15. Tulokset on esitetty käyttäen molempia 
vedenjäähdytyskonetyyppejä. 
Taulukko 5.14. Jäähdytyspatterin vuosittaisen energiankulutuksen arviot, 16 asteen 
tuloilman lämpötila. 
 
Ilman loppulämpötila 16 °C 
Ilman ∆𝑇𝑖 11 °C 
Ilman tiheys 1,167 kg/m3 
Ilman ominaislämpökapasiteetti 1,0061 kJ/(kg K) 
Tarkastelujakso 1 vuosi 
 
Taulukko 5.15. Jäähdytyspatterin vuosittaisen energiankulutuksen arviot, 16 asteen 
tuloilman lämpötila. 
 
Scroll-vedenjäähdytyskone 
Veden lämpö- 
tilat [°C] 
Jäähdytysenergia 
vuodessa [kWh/(m3/s)] 
Sähköenergia 
vuodessa [kWh/(m3/s)]] 
10 / 18 9920 2360 
Ruuvikompressori-vedenjäähdytyskone 
Veden lämpö- 
tilat [°C] 
Jäähdytysenergia 
vuodessa [kWh/(m3/s)] 
Sähköenergia 
vuodessa [kWh/(m3/s)]] 
10 / 18 9920 1800 
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Taulukossa olevat tulokset vastaavat sähköenergiankulutuksen suuruudeltaan hyvin 
lähelle +9/+14 °C veden lämpötiloja 17 asteen tuloilman lämpötilalla. Lämpötilan koro-
tuksesta saatava kustannushyöty kylmäkertoimessa kuluu siis kokonaan tarvittavaan 
tuntuvaan lisäjäähdytystehoon.  
5.3.4 Tulosten tarkastelua 
Esitettyjen laskentatuloksien perusteella patterin vuosittaisessa jäähdytysenergiankulu-
tuksessa ei ole jäähdytysveden lämpötiloista aiheutuvaa merkittävää vaihtelua, jos pysy-
tään 4-rivisessä patterissa. Jäähdytysveden lämpötilamuutoksien aiheuttama tehonvaih-
telu kompensoidaan patterin vesiteiden (painehäviön) määrää muuttamalla. Kuusirivi-
seen patteriin siirryttäessä latentti jäähdytysteho laskee, mikä muuttaa myös sähköener-
giankulutusta merkittävästi: syvemmällä patterilla lämpötiloja +10/+18 °C käyttäen saa-
vutettu säästö +9/+14 °C lämpötiloihin verrattuna on scroll-vedenjäähdytyskoneelle 290 
kWh/(m3/s) vuodessa. Ruuvikompressori-vedenjäähdytyskoneella vastaava säästö on 
250 kWh/(m3/s) vuodessa. Nämä energiasäästöt ovat suuruudeltaan isompia kuin patte-
rin lisäkoon aiheuttama puhallinenergian kulutus (taulukko 5.9) puhaltimen käyttöajasta 
riippumatta. Jäähdytyspatterin syventäminen lisää kuitenkin myös patterin investointi-
kustannusta, jonka suuruuteen ei tässä työssä oteta kantaa. 
Tarkasteltava tilanne muuttuu, mikäli 6-rivisen patterin heikentynyt ilmankuivausteho 
kompensoidaan tuloilman lämpötilan laskulla. Tällöin tulokset saadaan latentin jäähdy-
tystehon osalta vertailukelpoisiksi, mutta parantuneella kylmäkertoimella saavutettu 
hyöty kuluu tarvittavaan tuntuvaan lisäjäähdytystehoon. Scroll-kompressorikoneelle 
+10/+18 °C veden lämpötilojen laskennallinen sähköenergiankulutus 16 °C tuloilman 
lämpötilalla on täysin sama kuin +9/+14 °C -lämpötilojen kulutus 17 °C tuloilman läm-
pötilalla. Ruuvikompressorikoneelle +10/+18 °C lämpötilatasot 16 °C tuloilman lämpö-
tilalla kuluttavat 30 kWh/(m3/s) vähemmän verrattuna +9/+14 °C -lämpötiloihin. Kor-
keammilla lämpötiloilla tarvittava lisäjäähdytysteho toisaalta pienentää huonelaitteisiin 
kohdistuvaa jäähdytyskuormaa, minkä ansiosta niiden mitoitustehoa voidaan hieman 
pienentää. 
Tarkempia arvioita patterin energiankulutuksesta olisi mahdollista saada patterin läm-
mönsiirron mallinnukseen perustuvalla päivätason simuloinnilla. Näin saataisiin pa-
remmin huomioitua jäähdytystarpeen jakautuminen rakennuksen ilmanvaihdon käyttö-
ajalle, sekä latentin ja tuntuvan jäähdytystehon välisen suhteen käyttäytyminen osateho-
tilanteissa ja muuttuvalla ulkoilman kosteudella. Nyt esitetyt laskelmat perustuvat ole-
tukseen, että patterin lämpötekninen käyttäytyminen ei osatehotilanteissa olennaisesti 
muutu. 
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6 JOHTOPÄÄTÖKSET 
6.1 Mitoituslämpötilojen valinta 
Tämän diplomityön tavoitteena oli tutkia vaihtoehtoja ilmastoinnin jäähdytyksessä ylei-
sesti käytetyille jäähdytysveden +7/+12 °C lämpötilatasoille. Tavoitteena oli erityisesti 
järjestelmän investointi- ja käyttökustannuksista muodostuvien kokonaiskustannusten 
optimointi. Jäähdytysvettä käyttävistä laitteista tarkastelussa mukana olivat tuloilman 
jäähdytyspatteri, puhallinkonvektorit ja aktiiviset jäähdytyspalkit. Jäähdytysjärjestelmän 
vesi viilennetään liuoslauhdutteisella vedenjäähdytyskoneella, joita tarkasteluissa oli 
mukana kahta eri tyyppiä. Tutkimuksissa havaittiin, että optimaaliset jäähdytysveden 
lämpötilatasot muuttuvat jäähdytysjärjestelmän käyttötarkoituksen ja tyypin mukaan.  
Jäähdytyspatterivalmistajien mitoitusohjelmilla tehdyistä tarkasteluista huomattiin, että 
tuloilman jäähdytyspatterien suorituskyky riippuu voimakkaasti riippuvainen patterin 
syvyydestä. Jäähdytysveden lämpötilojen noususta johtuvaa patterin kokonaistehon las-
kua voidaan kompensoida vesipuolen painehäviötä kasvattamalla. Ilman jäähdytyspro-
sessin SHR-arvo pysyy lähes vakiona niin pitkään, kuin myös tuloilman poistumisläm-
pötila ja patterin dimensiot pysyvät vakioina. Näiden havaintojen perusteella siis ylei-
nen väite kylmempien jäähdytysveden lämpötilojen paremmasta ilmankuivaustehosta 
pitää paikkansa vain osittain.  
Tuloilman jäähdytyspatterille tehdyistä havainnoista voidaan johtaa ohjeita pääosin il-
manvaihdon jäähdytystä tai jäähdytyspalkkeja käyttävän järjestelmän mitoittamiseen. 
Jäähdytysveden lämpötilat kannattaa valita niin korkeiksi kuin se on kullekin jäähdytys-
patterin syvyydelle kohtuullisin vesipuolen painehäviöin mahdollista.  Tehtyjen havain-
tojen perusteella esimerkiksi 2 m/s otsapintanopeudella ja 3 mm lamellivälillä mitoitet-
tua 4-putkirivistä patteria voidaan käyttää myös +7/+12 °C veden lämpötiloja korke-
ammilla lämpötiloilla. Parhaiten tämän tutkimuksen perusteella tähän soveltuisivat 
+9/+14 -lämpötilatasot, mutta optimi vaihtelee patterin lamellivälin ja ilmavirran otsa-
pintanopeuden mukaan. 6-riviseen jäähdytyspatteriin siirtyminen nostaa esiin ilman-
kuivauksen riittävyyteen, patterin säädettävyyteen ja investointikustannukseen liittyviä 
epävarmuustekijöitä, jotka tulee ottaa huomioon erityisesti hyvää ilmankuivausta edel-
lyttävien jäähdytyspalkkijärjestelmien kanssa toimittaessa.  
Jäähdytyspalkkijärjestelmät soveltuvat erinomaisesti jäähdytysveden lämpötilojen opti-
mointiin, sillä niiden jäähdytysteho ei tavallisesti riipu vedenjäähdytyskoneelle valituis-
ta lämpötiloista. Tämä johtuu siitä, että lähes kaikissa järjestelmissä palkeille menevän 
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jäähdytysveden lämpötilaa korotetaan joka tapauksessa sunttikytkennällä. Jäähdytys-
palkkien investointikustannus pysyy siis lähes vakiona, niin kauan kuin palkeille valitut 
lämpötilatasot ovat samat, esimerkiksi +15/+18 °C. Palkkien käyttämä jäähdytysenergia 
tuotetaan muiden laitteiden kanssa samalla kylmäkertoimella, eli käytännössä muiden 
laitteiden tarvitsemat lämpötilatasot määrittävät myös palkkijärjestelmän energiatehok-
kuuden. Kustannusten optimointi tarkoittaakin palkkipainotteisessa järjestelmässä yk-
sinkertaisimmillaan jäähdytysveden koneelta lähtevän lämpötilan korottamista niin ylös, 
kuin se on tuloilman jäähdytyspatterin toiminnan kannalta järkevää. 
Puhallinkonvektorijärjestelmien yhteydessä kokonaiskustannusten optimoinnin paino-
piste siirtyy investointikustannuksiin, erityisesti comfort-jäähdytyksessä. Totutut 
+7/+12 °C -lämpötilat soveltuvat hyvin moniin tilanteisiin, erityisesti jos verkosto sisäl-
tää paljon lyhyen vuosittaisen käyttöajan puhallinkonvektoreita. Tätä viileämmät läm-
pötilat voivat tuoda mukanaan veto-ongelmia. Jos kohteen tuntuvan jäähdytyskuorman 
osuus on tarkasti tiedossa, voidaan käyttää tuntuvaan tehoon perustuvaa mitoitustapaa ja 
+7/+14 -lämpötiloja. 
Tutkimuksessa huomattiin, että jatkuvaa jäähdytyskuormaa sisältävien puhallinkonvek-
torijärjestelmien kokonaiskustannukset asettuvat erittäin lähelle toisiaan riippumatta 
jäähdytysveden lämpötiloista. Jäähdytysveden lämpötilan nostolla voidaan kuitenkin 
saavuttaa säästöjä jos on tiedossa, että jäähdytyskuorma on suurimmilta osin tuntuvaa 
kuormaa ja tuloilman jäähdytyspatteri tarjoaa riittävän ilmankuivauksen vuoden ympäri. 
Mikäli kuorma voidaan kytkeä erilliseen vedenjäähdytyskoneeseen, kannattaa jäähdy-
tysjärjestelmässä käyttää korkeampia mitoituslämpötilaeroja.  Tämän tutkimuksen pe-
rusteella jatkuvan jäähdytyskuorman kattamiseen soveltuvat erityisesti lämpötilatasot 
+8/+16 °C, +9/+17 °C tai +10/+18 °C. Samaan vedenjäähdytyskoneeseen kytkettävien 
erilaisten kuormitusten kanssa lämpötilojen valinta on kuitenkin tehtävä tapauskohtai-
sesti. 
Vedenjäähdytyskoneen mitoituslämpötiloja valitessa tulee muistaa, että laitteen keski-
määräiseen vuosikylmäkertoimeen vaikuttaa käytännössä eniten valittu jäähdytysveden 
lähtölämpötila. Koneelle palaavan veden lämpötila muuttuu aina jonkin verran järjes-
telmän kuormituksen mukaan, eikä sitä voida siksi mitoitustilanteen ulkopuolella täysin 
vakioida. Järjestelmä kannattaa kuitenkin suunnitella mahdollisuuksien mukaan siten, 
että vedenjäähdytyskoneelle palaavan jäähdytysveden lämpötila on mahdollisimman 
korkea. 
6.2 Muut havainnot 
Työtä tehdessä havaittiin monia jäähdytysjärjestelmien energiankulutuksen mallinnuk-
seen liittyviä haasteita. Yksi näistä on vedenjäähdytyskoneen muuttuva kylmäkerroin: 
suomalaisessa ilmastossa kone käy valtaosan vuodesta mitoitustilannettaan paremmalla 
kylmäkertoimella, mutta energialaskennan ohjeistus ohjaa käyttämään vakiokylmäker-
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rointa. Rakentamismääräyksissä esitetty ja elinkaarilaskelmissa yleisesti käytetty vakio-
kylmäkerroin 3 vastaa tämän työn havaintojen perusteella heikosti vedenjäähdytysko-
neiden todellista suorituskykyä. Työssä käytettyjen vedenjäähdytyskonemallien vuosita-
son keskikylmäkerroin vaihtelee välillä 4-5.  
Laitteiden suorituskykytietojen hankkiminen osoitti valmistajien valintaohjelmien vaih-
televan tason. Esimerkiksi vedenjäähdytyskoneiden ilmoitetuissa kylmäkertoimissa on 
suuria eroja eri valmistajien välillä, vaikka kylmäaineet, kompressorityyppi ja lämmön-
vaihtimien painehäviöt pyrittäisiin vakioimaan mahdollisimman lähelle toisiaan. Myös 
tuloilmapatterien mitoitusohjelmien antamissa tuloksissa on hajontaa, erityisesti latentin 
jäähdytystehon osuuden huomioinnissa. Ohjelmien pääkäyttötarkoitus on kuitenkin 
suunnittelijoiden toimia mitoitustyökaluna ja tähän ohjelmat soveltuvat tarkkuudeltaan 
riittävän hyvin.  
Jäähdytysjärjestelmien käyttäytymistä pohjoisen ilmasto-olosuhteissa on akateemisesti 
tutkittu varsin vähän. Ala tarjoaisikin paljon potentiaalia lisätutkimukselle. Esimerkiksi 
huonetilan kosteuden käyttäytymistä eri jäähdytysveden lämpötiloilla voitaisiin tutkia 
tarkemmin. Tämä olisi yksityiskohtaista simulointia edellyttävä tutkimusaihe. Myös 
tässä työssä suhteellisen yksinkertaisesti mallinnettua jäähdytyskuorman jakautumista 
koneikon eri kylmäkertoimille voitaisiin edelleen tutkia tarkemmin. Yhteistä aiheesta 
tehtävälle lisätutkimukselle olisi tarve kattavampien simulointimallien kehittämiseen ja 
käyttöön. 
Rakennusten jäähdytysenergiantuotantotapojen pääsuuntaus on Suomessa ollut viime 
aikoina voimakkaasti kaukojäähdytys. Se tarjoaa tiettyjä etuja rakennuskohtaisiin ve-
denjäähdytyskoneisiin verrattuna: järjestelmä on käyttäjälleen yksinkertainen, helppo-
hoitoinen ja usein myös ekologinen. Useimmissa tapauksissa se ei kuitenkaan ole käyt-
täjälle edullisin vaihtoehto. Tavallisesti vertailulaskelmat eivät ota huomioon kauko-
jäähdytysjärjestelmän lämpötilatasojen edellyttämää jäähdytyslaitemäärän kasvua. Li-
säksi kaukojäähdytysenergian ja sähköenergian hintatasoa verrattaessa voidaan huomata 
jäähdytysenergiahinnan vastaavan vain noin vedenjäähdytyskoneen vuosikylmäkerroin-
ta kolme. Kaukojäähdytyksellä on etunaan myös energiatodistuslaskennassa pieni pri-
määrienergiakerroin, vain 0,4. Kaukojäähdytys halutaan yleensä valita ennen kaikkea 
imago-, ympäristö- ja käytettävyyssyistä. 
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LIITE A: LASKENTATULOKSET  
 
Taulukko A.1. Comfort-jäähdytykseen käytettävän konvektorijärjestelmän hankinta- ja 
energiakustannukset, 20 vuotta. Kokonaistehomitoitus, scroll-kompressorikone. 
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Taulukko A.2. Comfort-jäähdytykseen käytettävän konvektorijärjestelmän hankinta- ja 
energiakustannukset, 20 vuotta. Tuntuvaan tehoon perustuva mitoitus, scroll-
kompressorikone. 
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Taulukko A.3. Comfort-jäähdytykseen käytettävän konvektorijärjestelmän hankinta- ja 
energiakustannukset, 20 vuotta. Kokonaistehomitoitus, ruuvikompressorikone. 
 
 89 
Taulukko A.4. Comfort-jäähdytykseen käytettävän konvektorijärjestelmän hankinta- ja 
energiakustannukset, 20 vuotta. Tuntuvaan tehoon perustuva mitoitus, ruuvikompresso-
rikone. 
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Taulukko A.5. Jatkuvakäyttöisen konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakustan-
nukset, 20 vuotta. Kokonaistehomitoitus, scroll-kompressorikone. 
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Taulukko A.6. Jatkuvakäyttöisen konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakustan-
nukset, 20 vuotta. Tuntuvaan tehoon perustuva mitoitus, scroll-kompressorikone. 
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Taulukko A.7. Jatkuvakäyttöisen konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakustan-
nukset, 20 vuotta. Kokonaistehomitoitus, ruuvikompressorikone. 
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Taulukko A.8. Jatkuvakäyttöisen konvektorijärjestelmän hankinta- ja energiakustan-
nukset, 20 vuotta. Tuntuvaan tehoon perustuva mitoitus, ruuvikompressorikone. 
 
